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CHAPITRE I 
INTRODUCTION 


& 1. HYDRAULIQUE 


La partie de la mécanique qui a pour objet l'étude de l’équi- 
libre et du mouvement des liquides ainsi que les interactions de ces 
derniers avec les corps solides est appelée hydromécanique ou mé:- 
canique des liquides. Si des liquides on passe aux gaz, on a affaire 
alors à une autre branche nommée mécanique des gaz. 

Une des branches appliquées de l’hydromécanique est l’hydrau- 
lique qui est caractérisée par un ensemble déterminé de questions 
techniques et de problèmes avec leurs méthodes de résolution. 

D'habitude, on détermine l’hydraulique comme la science qui 
traite des lois de l'équilibre et du mouvement des liquides ainsi 
que des modes d’application de ces lois à la résolution de problèmes 
pratiques. Cette notion doit être précisée et expliquée d’une façon 
plus détaillée. 

L'hydraulique considère principalement les courants liquides, 
dirigés et limités par des parois solides, c’est-à-dire les courants 
dans des canaux découverts et conduites sous pression. Nous 
entendrons par le terme «canaux» tous les dispositifs qui limitent 
et dirigent les courants, y compris divers tuyaux, ajutages, éléments 
de machines hydrauliques et autres dispositifs à l’intérieur desquels 
s’écoulent les liquides. 

De ce fait, on peut dire que l'hydraulique étudie principalement 
les écoulements intérieurs des liquides et permet de résoudre les 
problèmes dits «intérieurs» et non les problèmes «extérieurs» qui 
sont liés à l'écoulement extérieur des milieux continus autour des 
corps. Ce dernier cas se présente quand on considère le mouvement 
d'un corps solide dans un liquide ou ün gaz (dans: l’air). Ces pro- 
blèmes extérieurs sont étudiés par l'aéromécanique et reçoivent 
un développement considérable lié aux besoins de la construction 
aéronautique et navale. 


La notion de «fluide qu’on rencontre en hydromécanique grou- 
pe tous les corps qui sont caractérisés par leur fluidité, c'est-à- 
dire par leur capacité de pouvoir changer aussi considérablement 
que l’on veut leur forme sous l’action des forces les plus faibles. De 
ce fait cette notion comprend aussi bien les liquides que les gaz. 

Les liquides sont caractérisés par le fait qu’en petites quantités, 
ils prennent une forme sphérique et qu’en grandes quantités, ils 
forment une surface libre. Une particularité importante des liquides 
consiste en ce que la variation de leur volume avec la pression et 
la température est infime; c’est pourquoi on les considère d’habitude 
comme étant incompressibles. Les gaz, au contraire, sont capables 
de changer sensiblement leur volume sous l’action d’une pression 
et de se dilater d’une façon illimitée au cas où la pression fait dé- 
faut, c’est-à-dire qu’ils sont très compressibles. 

Malgré cette différence, dans certaines conditions les lois du 
mouvement des liquides et des gaz peuvent être considérées comme 
identiques. La plus importante de ces conditions consiste en ce que 
la vitesse de l’écoulement gazeux soit faible par rapport à la vitesse 
de propagation du son dans le gaz considéré. 

L'hydraulique étudie principalement le mouvement des liquides 
et, dans la plupart des cas, ces derniers sont considérés comme in- 
compressibles. Pour ce qui est des courants gazeux intérieurs, ils 
ne se rapportent à l’hydraulique que dans les cas où la vitesse de 
leur mouvement est considérablement inférieure à celle du son et, 
par conséquent, quand on peut négliger leur compressibilité. De 
tels cas se présentent assez souvent en pratique comme, par exemple, 
dans le cas du mouvement de l'air à l’intérieur des systèmes de ven- 
tilation et d’autres conduites de gaz. 

L'étude du mouvement des liquides et, par surcroît, des gaz 
est un problème beaucoup plus difficile et compliqué que l’étude 
du mouvement d’un corps solide parfait. Ceci s'explique par Ile fait 
que la mécanique des corps solides envisage un système de particu- 
les reliées rigidement entre elles alors que la mécanique des fluides 
considère un milieu qui consiste en une infinité de particules qui 
se déplacent les unes par rapport aux autres. 

Galilée disait qu’il est beaucoup plus facile d'étudier le mouve- 
ment d’astres infiniment éloignés de nous que celui d’un ruisseau 
qui coule à nos pieds. 

En raison de ces difficultés, le développement historique de la 
mécanique des fluides s’effectua dans deux voies différentes. 

La première de ces voies a été purement théorique ; c'était la 
voie de l’analyse mathématique précise basée sur les lois de la mé- 
canique. Cette voie amena la création de l'hydromécanique théo- 
rique, science qui, très longtemps, resta indépendante. Les métho- 
des de l’hydromécanique sont très tentantes et, en même temps, 
fournissent un moyen de recherche scientifique très efficace. Cepen- 
dant, sur la voie de l'étude purement théorique du mouvement des 
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fluides, on rencontre beaucoup de difficultés et les méthodes . 
l’hydromécanique théorique ne donnent pas toujours de répon:. 
aux questions posées par la pratique. 

Ceci explique l'apparition d’une autre science étudiant le mou- 
vement des liquides qui naquit des besoins vitaux de l’activité 
des hommes et que l’on appela hydraulique. Là, les chercheurs 
suivirent une seconde voie — la voie d’une large utilisation de 
l'expérience et de l’accumulation de données expérimentales dans 
le but de les utiliser pour la solution des problèmes pratiques. Au 
début de son développement, l’hydraulique était une science pure- 
ment empirique. Cependant, actuellement, partout où c’est pos- 
sible et utile, on utilise de plus en plus en hydraulique les méthodes 
de l’hydromécanique théorique pour résoudre certains problèmes 
tandis que cette dernière a de plus en plus recours à l'expérience 
qui est un cfitère de la justesse de ses déductions. Ceci revient à 
dire que la différence qui existe entre les méthodes employées par 
ces deux sciences disparaît petit à petit et que la frontière qui les 
séparait tend, elle aussi, à disparaître. 

Les méthodes employées actuellement en hydraulique pour 
étudier le mouvement d'un liquide consistent en ce que, tout d’abord, 
les phénomènes étudiés sont simplifiés, idéalisés et qu’on leur 
applique les lois de la mécanique théorique. Ensuite, les résultats 
obtenus sont comparés aux données expérimentales, on détermine 
le degré d'écart existant après quoi l’on procède à la vérification et 
à la correction des résultats et formules théoriques dans le but 
de les rendre applicables en pratique. 

Toute une série de phénomènes qui se prêtent difficilement à 
l’analyse théorique du fait de leur complexité, est étudiée en 
hydraulique d'une façon purement expérimentale et les résultats 
de cette étude sont donnés sous forme de formules empiriques. C’est 
pour cette raison que l’hydraulique est une science semi-empirique. 

En même temps, l’hydraulique est une science appliquée ou 
bien technique étant donné qu'elle est née des besoins de la pra- 
tique et que ses résultats sont largement employés par la technique. 
L'’hydraulique donne des méthodes de calcul et d’étude d’installa- 
tions hydrauliques diverses (barrages, canaux, déversoirs et con- 
duites pour l’amenée de liquides les plus divers), de machines hy- 
drauliques (pompes, turbines et transmissions hydrauliques), ainsi 
que d’autres dispositifs hydrauliques utilisés dans de nombreux 
domaines de la technique. 

Le rôle joué par l’hydraulique est particulièrement grand dans 
la construction des machines. Ainsi, par exemple, dans une usine 
moderne de construction des machines on trouve une large utilisa- 
tion de la commande hydraulique des machines-outils, de l’équi- 
pement hydraulique de forgeage et de pressage, de dispositifs hy- 
drauliques pour le coulage des métaux et des matières plastiques, 
etc. 


Une des particularités principales de la construction aéronautique 
moderne est l'importance croissante qu'acquièrent divers équi- 
pements sur les avions et, en particulier, l’équipement de transmis- 
sion hydraulique, des systèmes d’amenée du combustible et de 
l'huile, des amortisseurs oléo-pneumatiques, etc. 


& 2. BREF APERÇU HISTORIQUE SUR LE DÉVELOPPEMENT 
DE L’'HYDRAULIQUE 


La création de l’hydraulique en tant que science a été précédée 
par la découverte de toute une série de lois et par l’étude de ques- 
Rene particulières concernant l'équilibre et le mouvemert des 
luides. 

Dès la fin du XVe siècle Léonard de Vinci s’occupa, avec beau- 
coup d’ardeur, de travaux hydrotechniques. Il écrivit un ou- 
vrage intitulé «Sur le mouvement de l’eau et les installations flu- 
viales » où il exposa les résultats de ses observations et son expé- 
rience en matière de construction d'ouvrages hydrauliques à Mi- 
lan, Florence et en d’autres endroits. En 1612 parut le traité de 
G. Galilée «Raisonnements sur les corps plongées dans l’eau » où, 
pour la première fois, étaient exposés d’une façon systématique les 
principes de l’hydrostatique. Un peu plus tard, en 1643, Torricelli, 
élève de Galilée, établit la loi de l'écoulement libre des liquides à 
travers les orifices. C’est vers 1650 que fut découverte la loi de 
transmission de la pression extérieure dans les liquides, connue 
sous le nom de principe de Pascal. Une loi importante, bien qu’elle 
ait été formulée d’une façon approximative, fut établie par I. New- 
ton ; c’est la loi qui concerne le frottement dans un liquide en mou- 
vement. C’est aussi lui qui, le premier, proposa la notion de vis- 
cosité des liquides et qui établit les principes de la théorie de la 
similitude hydrodynamique. 

Cependant, ce n’étaient que des lois et des questions séparées 
les unes des autres et, jusqu’au milieu du XVIII siècle, il n’exis- 
tait pas encore de science ordonnée traitant du mouvement des 
liquides. Les bases théoriques de la mécanique des fluides et de 
l’'hydraulique en tant que sciences furent posées par D.Bernoulli 
et L.Euler au milieu du XVIII siècle. 

Daniel Bernoulli (1700-1782) appartenait à une famille suisse 
très connue d’où sort sortis onze savants célèbres, pour la plupart 
mathématiciens et mécaniciens. Bernoulli passa une grande partie 
de sa vie à Pétersbourg ; il était membre de l’Académie des sciences 
de Russie qui existait depuis peu et, par la suite, il en fut membre 
honoraire. En l’espace de 50 ans, de 1728 à 1778, Bernoulli fit pa- 
raître aux éditions de l’Académie des sciences de Russie 47 ouvra- 
ges sur les mathématiques, la mécanique et autres sujets scientifi- 
ques. 
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En 1738, D. Bernoulli exposa une des lois fondamentales du mou- 
vement des liquides sous forme d’une équation reliant entre elles 
la pression, la vitesse et la cote dans le courant. Cette équation 
qui reçut par la suite le nom d’équation de Bernoulli a servi de 
base non seulement à l'hydraulique mais aussi à toute la mécanique 
des fluides. 

Le célèbre mathématicien, physicien et astronome L. Euler 
(1707-1783), né en Suisse, passa de nombreuses années à Péters- 
bourg où ii travailla à l’Académie des sciences de Russie. Pour la 
première fois, en 1755, Euler établit les équations différentielles 
générales du mouvement d’un fluide parfait (non visqueux) dont 
l'intégration, pour un cas particulier, conduit à l'équation de Ber- 
noulli. C’était le début de l'emploi des méthodes théoriques en 
mécanique des fluides. 

De plus, Euler établit l’équation fondamentale du fonctionne- 
ment de toutes les machines hydrauliques à aubes (turbines, pom- 
pes et ventilateurs) et posa les fondements de la théorie de la navi- 
gation des navires. 

Dans son travail, Euler était en contact avec le grand savant 
russe, M. Lomonossov, qui s’occupait de questions liées au mou- 
vement des liquides et des gaz et s’intéressait beaucoup à l’hydrau- 
lique pratique. ; 

La première période de développement de l’hydraulique en 
tant que science se termina avec les travaux de Bernoulli, d’Euler 
et de Lomonossov. La seconde période de son développement, qui 
comprit les années suivantes du XVIIIe et une grande partie du 
XIXS° siècle, fut caractérisée principalement par une accumulation 
de données expérimentales concernant l'écoulement des liquides 
dans des lits découverts et fermés, c’est-à-dire par la détermination 
des coefficients de correction à l’aide desquels on peut rendre plus 
précise la loi fondamentale du mouvement des liquides, l’équation 
de Bernoulli. Pour ce qui est des recherches théoriques de cette 
époque, elles se basaient sur la notion du fluide parfait et ne pou- 
vaient satisfaire à tous les besoins de la pratique car elles ne te- 
naient pas compte d’une propriété.très importante des fluides, leur 
viscosité. 

La seconde période de développement de l’hydraulique est liée 
aux noms de chercheurs expérimentaux tels que Chézy, Darcy et 
Poiseuille en France, Weisbach et Hagen en Allemagne, etc. Les 
recherches expérimentales de Weisbach (1806-1871) furent parti- 
culièrement soignées et d’une étendue considérable ; jusqu'à ces 
dernières années on se servait encore de ses formules empiriques. 

Lagrange, Helmholtz, Saint Venant et d’autres furent des théo- 
riciens remarquables dans le domaine de la mécanique des fluides, 
pendant cette période. 

La période suivante dans l’histoire de l’hydraulique, qui comprend 
la fin du XIX° et le début du XX: siècle, peut être appelée la 
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période d’approfondissement ultérieur de ses bases théoriques grâce à 
la prise en considération de la viscosité des fluides, au développe- 
ment de la théorie de la similitude et à l’étude d’autres questions 
qui présentent un intérêt fondamental et qui sont de première im- 
portance.pour la pratique. 

Cette période de développement de l'hydraulique, ainsi que pour 
d’autres disciplines techniques, fut conditionnée par une croissance 
rapide des forces de production, par le développement de la techni- 
que et liée aux noms. de savants tels que G. Stokes (1819-1903), 
O. Reynolds (1842-1912), N. Joukovski (1847-1921), N. Pétrov 
(1836-1920), etc. 

Stokes posa les fondements de la théorie du mouvement des 
liquides visqueux et étudia toute une série d’autres questions théo- 
riques. 

C’est à Reynolds qu'appartient le mérite d’avoir établi le critère 
de similitude hydrodynamique qui permit de généraliser et de sys- 
tématiser la grande quantité de données expérimentales accumulées 
à ce moment en hydraulique. De plus, Reynolds posa Îles jalons de 
l’étude théorique du régime d'écoulement le plus complexe — le 
régime d'écoulement turbulent. 

Le savant russe N. Pétrov démontra par ses expériences classi- 
ques le bien-fondé de la-loi de Newton concernant le frottement 
dans les liquides qui, à ce moment, était encore considérée comme 
une hypothese ; sur la base de cette loi, il élabora la théorie hydro- 
dynamique de la lubrification des machines qui joua un rôle pré- 
pondérant dans le développement ultérieur de ce problème. 

Les travaux du grand savant russe N. Joukovski ont joué un 
grand rôle dans le développement de l’hydraulique. Déjà, avant 
que N. Joukovski commence à s’occuper de questions d’aérody- 
namique, c’est-à-dire pendant la première période de son activité 
scientifique si variée et remarquablement fructueuse (pendant les 
années 80-90 du siècle dernier), il publia touté une série d’études 
sur l’hydraulique qui lui valurent, déjà à ce moment, une célébrité 
mondiale. 

Le travail le plus important de Joukovsky dans le domaine de 
l'hydraulique fut l'étude du coup de bélier dans les conduites qui 
était la cause d’un grand nombre d’avaries dans les réseaux de 
distribution d’eau. Il n’élabora pas seulement la théorie de ce phé- 
nomène complexe qui apparaît en cas de fermeture rapide des ro- 
binets, vannes et régulateurs, mais procéda à de nombreuses ex- 
périences à la station d’adduction d’eau de Moscou ; ces expériences 
confirmèrent le bien-fondé de sa théorie et permirent son applica- 
tion en pratique. Très vite, cet ouvrage fut traduit en d’autres lan- 
gues et la théorie du coup de bélier de Joukovski trouva sa place 
dans tous les cours d’hydraulique. 

De plus, N. Joukovski posa les fondements de la théorie du 
mouvement des eaux souterraines (théorie de la filtration). Là 
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aussi, il commença ses travaux en liaison avec les besoins de l’ali- 
mentation en eau de la ville de Moscou ; le premier, il établit les 
équations générales du mouvement des eaux souterraines et obtint 
des résultats utilisables en pratique. Joukovski résolut aussi d’au- 
tres problèmes d’hydraulique concernant l'écoulement des liquides 
par des orifices, la théorie de la lubrification et la répartition des 
vitesses dans les conduites d’eau ; il s'occupa de la réaction des 
veines liquides et de l’oscillation des liquides, établit l’analogie 
existant entre les vagues qui se forment à la surface des liquides 
et les ondes de choc qui naissent dans l'air aux vitesses superso- 
niques, etc. 

La combinaison des méthodes de la mécanique théorique des 
fluides et de l’hydraulique expérimentale, ainsi qu’une tendance 
croissante vers l'union de ces deux disciplines, auparavant indé- 
pendantes et différant par leurs méthodes, est l’une des particularités 
principales de l’hydraulique moderne. 

En parlant de l'étape actuelle de développement de cette scien- 
ce, il faut citer les noms de savants tels que L. Prandt], Th. Karman 
et I. Nikouradzé. Prandtl et Karman qui sont connus par leurs 
travaux dans le domaine de la mécanique des liquides et des gaz, 
apportèrent une contribution importante au développement de la 
théorie des écoulements turbulents, tandis que l’expérimentateur 
Nikouradzé, qui travaillait en contact avec eux, procéda à toute 
une série de recherches de laboratoire concernant l'écoulement des 
liquides dans les tuyaux : les résultats de ces recherches ont acquis 
une grande célébrité. 

L'édification de puissantes centrales hydro-électriques, de 
grands canaux et de pipe-lines, ainsi que le développement de l’in- 
dustrie de la construction des machines hydrauliques posèrent 
devant les savants et les ingénieurs soviétiques de nouveaux 
problèmes scientifiques et techniques déterminés par les besoins 
vitaux. 

Les travaux de l’académicien soviétique N. Pavlovski jouèrent 
un rôle prépondérant dans l’élaboration de la théorie et le calcul des 
ouvrages hydrauliques. Les nombreux travaux de N. Pavlovski 
concernant différentes branches de l’hydraulique et, surtout, l’hy- 
draulique des écoulements dans les lits découverts et la théorie de 
la filtration apportèrent une contribution importante à la science. 

De grands mérites dans le domaine du développement de la 
science hydraulique soviétique reviennent à l’académicien L. Lei- 
benzon et à ses élèves. Leurs travaux concernent principalement 
l'hydraulique des liquides à grande viscosité, l’hydraulique pé- 
trolière et la théorie de la filtration. 

Des contributions importantes furent apportées à d'autres cha- 
pitres de l’hydraulique générale et à ses branches spéciales par les 
remarquables savants soviétiques, les académiciens S. Tchaplyguine, 
A. Kolmogorov, S. Christianovitch et les professeurs A. Akhou- 
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tine, Ï. Agroskine, M. Vélikanov, L. Loïtsianski, M. Tchertoous- 
sov, Ï. Tcharny, etc. 

" Les réalisations des savants et ingénieurs soviétiques dans le 
domaine de la construction des machines hydrauliques sont très 
importantes. L'industrie soviétique de la construction des turbines 
qui est une partie constitutive de l’hydro-énergétique, reçut son 
développement le plus important sous la direction des professeurs 
I. Voznessenski, N. Kovalev et I. Koukolevski. Les turbines hy- 
drauliques créées pour les centrales hydro-électriques, les plus gran- 
des du monde, sont un exemple du niveau élevé de développement 
de cette branche de la technique soviétique. 

Un autre exemple du niveau élevé de développement de la science 
et de la technique soviétiques est le lancement des satellites arti- 
ficiels de la Terre et des fusées cosmiques. Pour pouvoir les mettre 
sur leur orbite, il fallait disposer de puissantes fusées à plusieurs 
étages pour la réalisation desquelles nos savants et ingénieurs et, 
en particulier, les hydrauliciens durent beaucoup travailler. 


8 3. FORCES AGISSANT SUR LES LIQUIDES. 
PRESSION DANS LES LIQUIDES 


En hydraulique, les liquides sont considérés comme un milieu 
continu qui remplit sans vides ni intervalles l’espace qui lui est 
offert. De ce fait, en hydraulique on fait abstraction de la structure 
moléculaire de la matière et les particules liquides, même infini- 
ment petites, sont considérées comme constituées par un grand 
nombre de molécules. 

Par suite de la fluidité du liquide, c'est-à-dire de la mobilité 
de ses particules, il ne peut pas être soumis à des forces concentrées 
et ne peut résister qu'à des forces réparties d’une façon continue 
dans son volume (sa masse) ou bien à sa surface. De ce fait, les for- 
ces qui agissent sur des volumes donnés de liquide sont, par rap- 
port à ces volumes, des forces extérieures qui se divisent en forces 
massiques et forces superficielles. 

Les forces massiques sont proportionnelles à la masse des corps 
liquides ou bien, pour les liquides homogènes, proportionnelles à 
leur volume. Ce sont, avant tout, la force de pesanteur et, ensuite, 
les forces d'inertie du mouvement d’entraînement qui agissent sur 
les liquides en repos relatif dans des récipients en mouvement accé- 
léré ou bien les liquides en mouvement relatif dans des canaux qui 
se déplacent avec une certaine accélération. 

Parmi les forces massiques, on distingue aussi les forces de 
d'Alembert dont on tient compte pour établir les équations du mou- 
vement des liquides. 

Les forces superficielles sont réparties d’une façon continue à 
la surface des liquides et sont proportionnelles à la grandeur de 
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cette surface (au cas où elles 


; Re Pr 468 
sont réparties régulièrement). ( 
Ces forces sont dues à l’action AE 
directe des volumes voisins sur EE — 
le volume considéré ou bien à , 
l'action d’autres corps (solides 4 Ve 
ou bien gazeux) qui sont en con- AT 


tact avec le corps liquide con- ———— 
sidéré. EE — 

Dans le cas général, la force : . 
superficielle AR s'exerçant sur Ïg. !-, Décomposition d'une force 
l'aire AS est inclinée par rapport ‘“Periicie"e en deux composantes. 
à cette surface et peut être dé- 
composée en deux forces dont l’une est normale AP et l’autre est 
tangentielle AT (fig. 1). La première composante est appelée force 
de pression et la seconde, force de frottement. 

En mécanique des fluides, les forces massiques aussi bien que 
les forces superficielles sont considérées d'habitude sous forme de 
forces unitaires, c’est-à-dire de forces rapportées à des unités cor- 
respondantes. Les forces massiques sont rapportées à l'unité de 
masse, tandis que les forces superficielles sont rapportées à l’unité 
de surface. 

Vu qu’une force massique est égale au produit de la masse par 
l'accélération, une force massique unitaire a les mêmes dimensions 
que l’accélération correspondante. 

La force superficielle unitaire qui est appelée {ension de la force 
superficielle, comme toute force, se décompose en tensions normale 
et tangentielle. 

La tension normale, c’est-à-dire la tension de la force de pres- 
sion, est appelée pression hydromécanique (ou bien, au cas où le 
liquide se trouve en repos, pression hydrostatique) ou bien simple- 
ment pression et est désignée par la lettre p. 

Au cas où la force de pression AP est répartie uniformément sur 
la surface d’aire AS ou bien, au cas où l’on recherche la valeur 
movenne de la pression hydromécanique, cette dernière peut être 
déterminée par la formule: 


p= Rs léglm']. G.1) 


Dans le cas général, la pression hydromécanique en un point 
donné est égale à la limite vers laquelle tend le quotient (1.1) quand 
l’aire AS tend vers zéro autour de ce point. On aura donc 

. _ AP 
p=lim Âs: (1.2) 

Au cas où la pression p est comptée à partir de zéro, on l'appelle 

pression absolue. Au cas où elle est comptée à partir de la pression 
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atmosphérique, on l'appelle pression effective ou bien manomé- 
trique. Par conséquent, la pression absolue est égale à la somme 
des pressions atmosphérique et effective, c'est-à-dire: 


Pabs = PA + Der: 


Pour unité de mesure de la pression, en technique on a choisi 
un kilogramme par centimètre carré: 


1 Ag/cm* = 10000 kg/m®. 


La tension tangentielle dans les liquides, c’est-à-dire la tension 
due au frottement, est désignée par la lettre t et peut être déter- 
minée, comme la pression, par la limite: 


. AT 
t= lim — 


Him 45: (1.3) 


8 4. PRINCIPALES PROPRIËTÉS DES LIQUIDES 


En hydraulique, on a affaire surtout à des liquides, c’est pour- 
quoi il est indispensable d’examiner leurs principales propriétés 
physiques. | 

Adoptons la terminologie et les symboles suivants: nous appelle- 
rons poids spécifique y le poids de l’unité de volume du liquide 
considéré, c’est-à-dire: 


Y= < Lkgim'}, (1.4) 
où G— est le poids du liquide; 


W — est son volume. 


Ainsi, le poids spécifique est une grandeur dimensionnelle dont 
la valeur numérique dépend de l'unité de mesure adoptée. 
Par exemple, pour l’eau à la température de 4°C, on a 


y = 1000 kg/m° = 0,001 kg/cm*. 


Nous appellerons masse spécifique ou densité @ la masse de l’unité 
de volume du liquide considéré, c’est-à-dire: 


Q =? [kg-s*/m"], (1.5) 


où M est la masse du volume W du liquide. 


Il est facile de trouver la relation qui existe entre le poids spé- 
cifique y et la masse spécifique ç, si l’on tient compte du fait que 
G=gM; nous obtenons 


==. (1.6) 
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Au cas où le liquide n’est pas homogène, les formules (1.4) et 
(1.5) ne donnent que la valeur moyenne du poids et de la masse 
spécifiques. Pour déterminer la valeur réelle de y et de @ en un 
point donné, il faut considérer un volume qui tend vers zéro autour 
de ce point et rechercher la limite du rapport correspondant. 

On emploie encore la notion de poids spécifique relatif d'un 
liquide à, qui est égal au rapport du poids spécifique du liquide 
considéré au poids spécifique de l’eau à la température de 4°C, 
c'est-à-dire : 

Y: 
Te (1.7) 

Examinons brièvement les propriétés principales suivantes des 
liquides: la compressibilité, la dilatation thermique, la résistance 
à la traction, la viscosité et la capacité d’évaporation. 

1. La compressibilité ou bien encore, la faculté d’un liquide de 
pouvoir changer son volume sous l’action d’une pression est carac- 
térisée par le coefficient de compressibilité $, qui est la variation 
relative de volume rapportée à l’unité de pression, c’est-à-dire : 


1 dW , 
Bp= — a M [Rg. (1.8) 


Le signe moins dans la formule est lié à ce qu’à un accroisse- 
ment de la pression p correspond une diminution du volume W. 

La grandeur inverse au coefficient B, est le coefficient d’élasti- 
cité X. En exprimant le volume par l'intermédiaire de la masse 
spécifique, à la place de (1.8) nous obtenons 


K=0 a [kg /cm*]. 


Pour les liquides, le coefficient d’élasticité X augmente un peu 
avec la température et la pression. Ainsi, par exemple, pour l’eau, 
il varie de K=18 900 kgjcm’ pour {—0°C et p=5 kg/cm* jusqu’à 
K=22 170 kgjem* pour {—=20°C et p=5 kglcm* et, en moyenne, il 
peut être considéré comme étant égal à 20000 kg/cm*. Par suite, 
en cas d'augmentation de la pression de 1 kg/cm*, un volume d’eau 
diminue de 1/20 000 de sa valeur initiale, c'est-à-dire d’une quan- 
tité négligeable. L'ordre de grandeur du coefficient d’élasticité 
des autres liquides est le même que pour l’eau. 

C'est pour cette raison que, dans la plupart des cas, les liquides 
peuvent être considérés pratiquement incompressibles, c’est-à-dire 
que leur poids spécifique y est indépendant de la pression. 

2. La dilatation thermique est caractérisée par le coefficient de 
dilatation thermique B, qui exprime la variation relative de volume 
correspondant à une augmentation de température de 1°C, c'est-à- 
dire : 


By 7: (1.9) 
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Pour l’eau, le coefficient 6, augmente avec la pression et la tem- 
pérature et passe de 14-107*° à O°C et 1 kg/cm* à 700-107° à 100°C et 
100 kg/cm*. 

Pour les produits pétroliers, le coefficient B, est de 1,5 à 2 fois 
plus grand que pour l’eau. 

3. La résistance à la traction dans les liquides est très faible ; 
ainsi, pour rompre de l’eau, il suffit d'y créer une tension de 
0,00036 kg/cm* et cette valeur diminue encore à mesure que la 
température s'élève. Au cas où l’action de la charge est de faible 
durée, la résistance à la traction peut être plus élevée. D’habitude, 
on admet que dans les liquides les contraintes de traction ne 
peuvent pas exister. 

A la surface des liquides agissent des forces de tension super- 
ficielles qui tendent à donner au liquide une forme sphérique et qui 
créent une pression supplémentaire à son intérieur. Cependant, 
cette pression n’a d’influence sensible qu’au cas où les dimensions 
des volumes de liquide considérés sont faibles. Dans les tubes de 
petit diamètre, cette pression supplémentaire entraîne la montée 
(ou bien l’abaissement) du liquide par rapport à son niveau normal ; 
ce phénomène est ce que l’on appelle la capillarité. 

La hauteur de montée du liquide h à l’intérieur d’un tube en verre 
de diamètre d peut être déterminée par la formule : 


h= < mm), (1.10) 


où À a les valeurs suivantes en mm: pour l’eau +30, pour le 
mercure — 40 et pour l'alcool +12. 


Les trois propriétés des liquides réels que nous venons d'examiner 
ne jouent pas un rôle primordial en hydraulique, vu que leur action 
y est d’habitude très faible. Le 


rôle joué par la quatrième 
a propriété — la viscosité — est 


beaucoup plus important. 
. 4. La viscosité d’un liquide 
constitue une résistance à la 


déformation ou bien au glisse- 


ee ment relatif de ses couches. 
Cette propriété se manifeste par 
Be le fait qu’au sein d’un fluide 


7 réel, dans des conditions déter- 

Fig. 2. Profil des vitesses dansie Minées, naissent des contraintes 

cé de l'écoulement d’un liquide vis- tangentielles. La viscosité est la 

queux le long d’une paroi. propriété inverse de la fluidité ; 

les liquides les plus visqueux 

(la glycérine, les huiles lubrifiantes, etc.) sont ceux qui sont les 
moins fluides et vice versa. 
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Au cours de l'écoulement d’un liquide visqueux le long d’une 
paroi solide le courant est freiné, par suite de la viscosité de ce 
liquide (fig. 2). La vitesse du mouvement des couches v diminue 
avec la distance à la paroi y jusqu'à v=0 quand y=0, tandis qu'entre 
les couches se développe un glissement relatif d'où l’apparition de 
forces tangentielles (forces de frottement). 

Suivant l'hypothèse qui fut exprimée pour la première fois par 
I. Newton en 1686 et démontrée ensuite expérimentalement par le 
professeur N. Pétrov en 1883, les forces tangentielles dans lés liqui- 
des dépendent de la nature du liquide considéré et du caractère 
de son écoulement ; la valeur de ces forces lors d’un écoulement 
laminaire est proportionnelle au gradient normal de vitesse, c’est- 
à-dire : 


r=uT lAg/ms} (1.11) 


où u est Le coefficient de viscosité dynamique du liquide ; 
dv est la variation de la vitesse correspondant à la variation de 
la coordonnée dy (fig. 2). 

Le gradient normal de vitesses dv/dy donne la variation de la 
vitesse rapportée à l'unité de longueur dans la direction y et, de ce 
fait, caractérise l’intensité du glissement relatif des couches liquides 
à un endroit donné. 

Au cas où la tension tangentielle agissant sur la surface S est 
constante, la force tangentielle totale (force de frottement) qui agit 
sur cette surface est 


F=ugs. (1.12) 


Pour déterminer la dimension du coefficient de viscosité, résol- 
vons l'équation (1.11) par rapport à u, ce qui nous donne 


H= 
Dans le système CGS, l'unité de mesure de la viscosité est le 
poise qui est 
1 poise = 1 dyne-s]cm*. 
Etant donné que 1 kgt(force) —981 000 dynes et 1 m'=10* cm": 
: 2 
] poise = 55; lÀg-s/m ] 
En plus du coefficient de viscosité dynamique u on emploie 
encore un coefficient appelé coefficient de viscosité cinématique v 


qui est le rapport de y à la masse spécifique : 


v= L Lm'fs]. (1.13) 
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L'absence de la dimension force (kg) dans la dimension de cette 
grandeur est la cause pour laquelle on l’a appelée coefficient de vis- 
cosité cinématique. 

Comme unité de mesure du coefficient de viscosité cinématique, 
on emploie le sfokes : d 

1 stokes= 1 cm'fs. 

La viscosité des liquides dépend en grande partie de leur tempé- 
rature, diminuant avec l'accroissement de cette dernière (fig. 3). 
Pour ce qui est des gaz, leur viscosité, au contraire, augmente avec 


y 
cms 


50 100 150TC 


Fig. 3. Graphique de variation du coefficient 
de viscosité v en fonction de la température. 


leur température. Ceci s'explique par la nature différente de la vis- 
cosite des liquides et des gaz. 

Dans les liquides, les molécules sont disposées beaucoup plus 
pre les unes des autres que dans Îles gaz et la viscosité est due aux 
orces d'attraction moléculaire. Ces forces diminuent à mesure que 
la température augmente, c’est pourquoi la viscosité, elle aussi, 
diminue. 

Dans les gaz, la viscosité est conditionnée par le mouvement 
thermique désordonné des molécules l'intensité duquel augmente 
en même temps que la température. C’est pourquoi la viscosité 
des gaz augmente avec leur température. 

La variation du coefficient de viscosité p des liquides et des 
gaz en fonction de la pression est si faible que, d'habitude, on n'en 
tient pas compte, sauf si la pression est très élevée. 
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De ce fait, om peut admettre que la contrainte de frottement 
dans les fluides ne dépend pas, elle non plus, de la pression absolue. 

Il découle de la loi du frottement (1.11) que les forces de frotte- 
ment ne peuvent exister que dans les fluides en mouvement, c'est-à- 
dire que la viscosité des fluides ne se manifeste qu’en cas de leur 
ul Dans un fluide au repos, les forces tangentielles sont 
nulles. 

Tout ce qui vient d’être exposé permet de conclure que dans les 
fluides le frottement dû à la viscosité obéit à une loi de frottement 
dont la nature est différente de celle du frottement des corps solides. 

Pe 
mm. Hg 


600 


10 20 30 40 59 60 70 80 390 
% de la phase liquide sur Le volume 
total 


Fig. 4. Variation de la tension de vapeur de l'essence 
en fonction du rapport des volumes à des températures 
différentes. 


5. La capacité d’évaporation est une propriété commune à tous 
les liquides ; cependant, son intensité n’est pas la même pour des 
liquides différents et dépend des conditions dans lesquelles se trou- 
vent ces liquides. 

Une des grandeurs qui caractérisent la capacité d'évaporation 
des liquides est leur température d’ébullition à la pression atmosphé- 
rique normale. La capacité d'évaporation d’un liquide est d'autant 
plus faible que sa température d’ébullition est plus élevée. Pour 
les systèmes hydrauliques des avions, la pression atmosphérique 
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normale n’est qu’un cas particulier ; en général, on a affaire à l’éva- 
poration et, dans .certains cas, à l’ébullition de liquides à l’inté- 
rieur de volumes fermés à des températures et pressions diverses. 
C’est pourquoi une caractéristique plus complète, quoi qu'elle ne 
le soit pas entièrement, de la capacité d’évaporation d’un liquide 
a été choisie : c'est la tension de sa vapeur saturée p, donnée en 
fonction de la température. La capacité d’évaporation d’un liquide 
est d’autant plus grande que la tension de vapeur à une tempéra- 
ture donnée est plus élevée. La tension p, augmente, en même temps 
que la température, plus ou moins suivant le liquide considéré. 

Si, pour un liquide simple donné, la fonction.p,=f(f) est bien 
déterminée, pour les liquides complexes qui sont des mélanges à 
plusieurs constituants (par exemple, pour l’essence, etc.), la ten- 
sion de vapeur p, ne dépend pas seulement de leurs propriétés phy- 
sico-chimiques et de la température, mais encore du rapport des 
volumes liquide et vapeur. La tension de vapeur augmente avec l’ac- 
croissement de la partie du volume liquide. A titre d'exemple, sur 
la fig. 4 est représentée la fonction reliant la tension de vapeur de 
l'essence à la proportion des volumes liquide et vapeur pour trois 
valeurs de la température. 

Les principales propriétés physiques de quelques liquides em- 
ployés sur les avions et les fusées sont indiquées sur le tableau 1. 


CHAPITRE I 
HYDROSTATIQUE 


$ 5. PROPRIÊTÉS DE LA PRESSION HYDROSTATIQUE 


Ainsi que nous l'avons indiqué plus haut, à l’intérieur d’un li- 
quide au repos ne peut exister qu'une sorte de tension : la tension de 
compression, c’est-à-dire ce que l’on appelle {a pression hydrosta- 
lique. 

Il est indispensable de tenir compte des deux propriétés suivan- 
tes de la pression hydrostatique dans les liquides : 

1. La pression hydrostatique agissant sur la surface extérieure 
du liquide est toujours dirigée normalement à la surface et vers 
l’intérieur du volume de liquide considéré. 

Cette propriété découle directement de ce que dans un liquide 
au repos ne peuvent exister que des forces de compression, alors 
que les forces de traction et tangentielles y sont impossibles à réa- 
iser. 

Par surface extérieure du liquide il faut comprendre la surface 
des volumes élémentaires séparés mentalement du volume du liquide 
considéré. 

2. En n'importe quel point pris à l’intérieur du liquide, la pres- 
sion hydrostatique est la même dans toutes les directions, c’est-à- 
dire qu’elle ne dépend pas de l’angle d’inclinaison de l'aire sur 
laquelle elle agit au point donné. 

Afin de démontrer cette propriété, découpons dans un liquide 
au repos un volume infiniment petit en forme de tétraèdre droit 
dont les arêtes sont parallèles aux axes d’un système de coordonnées 
et seront exprimées respectivement par dx, dy et dz (fig. 5). 

Supposons qu’au voisinage du volume en question le liquide 
soit sollicité par une force massique unitaire dont les composantes 
sont X, Ÿ, Z. 

Désignons pär p, la pression hydrostatique qui agit sur la face 
normale à l’axe ox, par p, la pression qui agit sur la face normale à 
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l'axe oy, etc. Désignons la pression hydrostatique qui agit sur la 
face inclinée du tétraèdre par p, et l’aire de cette face par dS. Toutes 
ces pressions sont dirigées normalement aux faces correspondantes. 

Écrivons l'équation d'équilibre du volume de liquide considéré, 
en projection sur l’axe ox. Il vient : 


P,=p, _ dy dz—p,dS cos (n,"x). 


La masse du tétraèdre est égale au produit de son volume par 
sa masse spécifique, c’est-à-dire à +dx dy dz ç. Par conséquent, la 


force massique qui agit sur le tétraèdre parallèlement à l'axe 
ox est 


M= + dx dy dz 0X. 
L'équation d'équilibre du 
tétraèdre peut être écrite sous 
la forme suivante : 
5 dy dzp,—p,dS cos (n,"x) + 
+ + dx dy dz oX =0. 
Divisons tous les membres 
de cette équation par l'aire 
7 dy dz, qui est la projection 


de la face inclinée dS sur le 
plan yOz et qui, de ce fait, est 


+ dy dz = dS cos (n,"x). 


Nous obtenons 


Hi _ Fig. 5. Pour l'étude des propriétés de 
Px— Pat 3 dx çÀ = 0. ' la pression hvdrostatiqué. 
Lorsque les dimensions du 
tétraèdre tendent vers zéro, le dernier membre de l'équation qui 
contient le facteur dx tend lui aussi vers zéro, tandis que les pres- 
sions p, et p, restent des grandeurs finies. 
Donc, dans le cas limite on obtient 


. Px —Pa=0, 
ou bien Ë 
Px= Ph. 
D'une façon analogue, en établissant les équations d'équilibre 
suivant les axes oy et oz, nous obtenons finalement 
P,=Py P; =D; 


ou bien 
Px=P,—=P;=P;- (2.1) 
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Etant donné que Îles dimensions des arêtes du tétraèdre dx, dy 
et dz ont été choisies arbitrairement, l’inclinaison de la face dS 
est elle aussi arbitraire et, par suite, à la limite de transformation 
du tétraèdre en un point la pression en ce point sera la même dans 
toutes les directions. 

Ce fait peut être encore facilement démontré si l’on se base sur 
les formules de la résistance des matériaux pour les tensions de 
compression agissant dans trois directions perpendiculaires'. Dans 
ce but, il suffit d'admettre dans ces formules que les tensions tan- 
gentielles sont nulles, après quoi on obtient 


x —=0,— O,—=— D. 


Les deux propriétés citées de la pression hydrostatique dans les 
liquides au repos existent aussi dans le cas où un fluide parfait est 
en mouvement. Mais dans le cas du mouvement d’un liquide réel 
naissent des forces tangentielles dont nous n'avons pas tenu compte 
dans notre démonstration. C’est pourquoi, d’une façon rigoureuse, 
la pression hydromécanique dans un liquide réel ne possède pas les 
propriétés citées. 


$ 6. EQUATION FONDAMENTALE DE L'HYDROSTATIQUE 


Considérons le cas général d'équilibre d’un liquide: parmi 

les forces massiques pouvant s’exercer sur le liquide n’agit que la 

pesanteur. Etablissons pour ce cas 

D, l'équation permettant de déterminer 

la valeur de la pression en n'importe 

quel point du volume du liquide con- 

sidéré. Nous savons que la surface 

libre du liquide, dans ce cas, est 
horizontale. S 

Supposons que le liquide se trouve 

dans un récipient (fig. 6) et que sur 

sa surface libre agisse la pression p.. 

Déterminons la valeur de la pression 

p au point M choisi de façon arbitrai- 

N re à la profondeur h. 

Considérons l’aire horizontale élé- 

Z z mentaire dS qui a pour centre le point 

Fig. 6. Pour la démonstration M et construisons sur cette base un 

de l'équation fondamentale de Volume cylindrique vertical de hau- 

l'hydrostatique. teur H. Etablissons la condition 


h 
[ 
KKK 


NNSNNNNNS 
N SSSSSS 


SSS 


1 Ces formules se présentent sous la forme suivante: 


On=0x cos p+0,sin mp T— 5 (o,—0,) sin 2. 
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d'équilibre de ce volume séparé du reste du liquide. Maintenant, la 
pression du liquide sur la base inférieure du cylindre est une pres- 
sion extérieure qui est dirigée normalement à cette base vers 
l'intérieur du cylindre, c’est-à-dire vers le haut. 

Projetant sur la verticale toutes les forces qui sollicitent le vo- 
lume considéré, on aura 


p dS — p, dS — Yh dS = 0. 


Ici, le dernier membre de l'équation est le poids du liquide com- 
pris dans le volume considéré. Les forces de pression agissant sur la 
surface latérale du cylindre n’entrent pas dans cette équation, étant 
normales à cette surface. 

Divisons tous les membres de cette équation par dS et, après 
transformation, nous obtenons 


pP= P, + AY. (2.2) 


L'équation obtenue s’appelle équation fondamentale de l’hy- 
drostatique ; elle permet de calculer la pression en n'importe quel 
point d’un liquide au repos. 

Cette pression, comme le montre l’équation, se compose de deux 
parties : de la pression agissant sur la surface libre du liquide p, 
et de la pression créée par le poids des couches liquides superposées. 

La grandeur p, est la même pour tous les points d'un même 
volume de liquide. C’est pourquoi, en tenant compte de la seconde 
propriété de la pression, on peut dire que la pression agissant sur 
la surface libre d’un liquide est transmise sans changement à tous 
les points de ce liquide (principe de Pascal). 

La pression dans un liquide, comme le montre la formule (2.2), 
augmente linéairement avec la profondeur et est constante à une 
profondeur donnée. 

La surface, en tous les points de laquelle la pression est la même, 
est appelée surface de niveau. Dans le cas considéré, les surfaces de 
niveau sont des plans horizontaux et la surface libre représente un 
de ces plans. 

Traçons à une profondeur quelconque un plan horizontal de 
référence à partir duquel nous compterons verticalement vers le 
haut la coordonnée z. Désignant par z la coordonnée du point M, 
par z, la coordonnée de la surface libre du liquide et remplaçant 
dans l'équation (2.2) k par z, —z, nous obtenons 


D Po 
FA — =7Z — . 
LAËT ur 


Mais vu que le point M a été choisi arbitrairement, nous pou- 
vons affirmer que pour tout le volume de liquide considéré 


z2+ . = const. (2.3) 
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La coordonnée z est appelée hauteur de position ou cote. La 


grandeur a une dimension linéaire et est appelée hauteur piézo- 


métrique. La somme 2+— est appelée hauteur ou charge totale. 


Ainsi, la hauteur totale est constante pour tous les points du 
volume de liquide considéré. 

Ces mêmes résultats peuvent être obtenus d'une façon plus ri- 
goureuse par intégration des équations différentielles d'équilibre 
des liquides (voir l’appendice). 


&8 7. HAUTEUR PIÉZOMÉTRIQUE. VIDE. 
MESURE DE LA PRESSION 


La hauteur piézométrique, égale à ©, est la hauteur de la co- 


lonne du liquide considéré qui correspond à la pression p (absolue 
ou bien effective). La hauteur piézométrique correspondant à la 
pression effective peut être mesurée à l’aide d’un piézomètre qui 


CL IA UPALLLOLNN 


Fig. 7. Piézomètre connecté à Fig. 8. Aspiration d'un 
un réservoir. liquide par un piston. 


est un dispositif très simple servant à mesurer les pressions. C'est 
un tube vertical en verre dont l’extrémité supérieure est‘ouverte et 
communique avec l’atmosphère, tandis que son extrémité inférieure 
. reliée avec le volume de liquide où doit être mesurée la pression 
(fig. 7). 
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A l’aide de la formule (2.2) employée pour le liquide qui se trouve 
à l’intérieur du piézomètre, nous obtenons 


Pabs = Pa +hpY: 


OÙ Pabs—est la pression absolue dans le liquide, au niveau du point 
de connexion du piézomètre ; 
Pa—la pression atmosphérique. 
Il en résulte que la hauteur à laquelle est monté le liquide à 
l’intérieur du piézomètre est 


k Pabs — PA Pet 
D 9 
Y Y 


ici: Per— pression effective au même niveau. 

Il est évident que lorsque la surface libre d’un liquide est soumise 
à la pression atmosphérique, la hauteur piézométrique en un point 
quelconque est égale à la profondeur d'immersion de ce point. 

Souvent, la pression à l’intérieur des liquides et des gaz est 
exprimée par la hauteur piézométrique correspondant à cette pres- 
sion, d'après la formule (2.4). 

Par exemple, à un kilogramme par cm” correspondent : 


(2.4) 


1 —= ŸH,0 — 000 = {0 mètres d eau, 
h, = Hg = 13600 — 0,735 mètre de mercure. 


Au cas où la pression absolue dans un liquide ou un gaz est in- 
férieure à la pression atmosphérique, on dit qu’il y a dépression 
ou bien vide. On prend comme valeur de la dépression ou bien du 
vide la valeur du défaut de pression par rapport à la pression atmos- 
phérique : 

PDvide = PA — Pabs 
ou bien 


PA — Pabs 
Y 


Considérons, par exemple, un tuyau à l’intérieur duquel peut se 
déplacer un piston étanche, enfonçons l'extrémité inférieure du 
tuyau dans le liquide et soulevons ensuite lentement le piston (fig. 8). 
Le liquide monte à la suite du piston jusqu'à une hauteur h par 
rapport à la surface libre du liquide sur laquelle agit la pression 
atmosphérique. Vu que la profondeur d’immersion des points si- 
tués sous le piston est négative, la pression absolue du liquide sous 
le piston, d’après l'équation (2.2), sera 


P= Pa —hY, (2.5) 


LAPR —— 


et la valeur du vide 
Puige = PA —P =RY, 


ou bien 


PA —P 
hi 


Ride RS 


À mesure que le piston s’élève, la pression absolue du liquide 
qui se trouve sous ce piston diminue. La limite inférieure de la pres- 
sion absolue dans le liquide est zéro et la valeur absolue maximum 
du vide est égale à la pression atmosphérique. C’est pourquoi la 
hauteur d’élévation maximum du liquide dans l’exemple en ques- 
tion, c’est-à-dire la hauteur d’aspiration maximum du liquide, peut 
être déterminée à l’aide de l'équation (2.5) en y posant p=0 (ou 
bien, plus exactement, p=p.). 

Ainsi, en négligeant la tension de vapeur du liquide p,, nous 
obtenons 

ne 


max + 


Pour une pression atmosphérique normale (1,033 kg/cm*), la 
hauteur h., est égale, pour l’eau, à 10,33 mètres, pour 1 essence 
(y=750 kg/m”) à 13,8 mètres, pour le mercure, à 0,760 mètre, etc. 

Un dispositif très simple servant à mesurer le vide est le tube 
en verre qui est représenté sur la fig. 9 en deux variantes. Le 
vide à l’intérieur du volume de liquide À peut être mesuré à l’aide 
d’un tube en U (à droite) ou bien à l’aide d’un tube en U renversé 
dont l’une des extrémités est plongée dans un récipient rempli de 
liquide (à gauche). 

Pour mesurer la pression des liquides et des gaz au lahoratoire, 
on emploie, en plus des piézomètres, des manomètres à liquide et 
des manomètres mécaniques. 

Sur la fig. 10 sont représentés différents schémas de manomè- 
tres à liquide. Le manomètre appelé «à tube en Un (fig. 10, a) est un 
tube en verre recourbé qui contient du mercure. Pour mesurer de 
faibles pressions de gaz, on remplace le mercure par de l'alcool, 
de l’eau et, quelquelois, par du tétrabromure d’éthane (8—2,95). 
Au cas où l’on veut mesurer la pression d’un liquide au point M et 
lorsque le tube de connexion est rempli de ce même liquide, il 
est indispensable de tenir compte de la hauteur à laquelle se trouve 
le manomètre par rapport au point M. Ainsi, vour la pression ef- 
fective au point M, nous obtenons 


Pn—= h;Y, + h,Y,. 


Le manomètre à cuvette (fig. 10, b) est plus commode que le ma- 
nomètre précédent car il n’exige que la lecture d’un seul niveau de 
liquide. Au cas où le diamètre de la cuvette est assez grand par rap- 
port au diamètre du tube, on peut considérer le niveau du liquide 
dans la cuvette comme constant. Pour mesurer de faibles pressions 
de gaz, on emploie, en vue d'augmenter la précision, des manomètres 
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à cuvette, à tuyau incliné. La longueur mesurée de la colonne de 
liquide augmente alors en proportion inverse du sinus de l'angle 
d’inclinaison du tube et la précision de la mesure augmente en con- 
séquence. 

Les manomètres différentiels dont l’un des plus simples est à 
tube en U (fig. 10, c) sont destinés à mesurer la différence de pres- 


Fig. 10. Schémas des manomètres à liquide. 


sion entre deux points d’un liquide ou d’un gaz. Au cas où l'on 
mesure la différence des pressions p, et p, dans un liquide à poids 
spécifique y à l’aide d’un tel manomètre contenant du mercure, Île 
liquide remplissant complètement les tubes de connexion, il est 
facile de s'assurer que 

Pi —Pa = (Vug —Y) 


Pour mesuret les faibles différences de pression d’eau, on peut 
employer le micromanomètre à deux liquides qui est un tube en U 
renversé contenant dans sa partie supérieure de l'huile ou du pé- 
trole (fig. 10, d). Dans ce cas, nous avons : 

Pi —Pa=h(Y, —Y;). 

Le manomètre à cuvette à deux liquides (fig. 10, e) est destiné 
à la mesure des pressions ou bien des dépressions d’air dans la gamme 
de 0,1 à 0,5 kg/cm”, c'est-à-dire dans tous les cas où dans le mano- 
mètre à alcool ou bien à eau la hauteur de la colonne de liquide est 
trop grande et, de ce fait, incommode et dans le manomètre à mer- 
cure cette hauteur est insuffisante pour assurer la précision néces- 
saire. On se sert de ce manomètre, par exemple, dans les essais ef- 
fectués en soufflerie. 

Dans la cuvette on verse du mercure et dans le tube, de l’alcool, 
du pétrele ou bien un autre liquide. Le pétrole est très commode à 
employer car il s’évapore peu. 

Par le choix judicieux des diamètres des parties inférieure et 
supérieure du tube (d, et d,), on peut obtenir n’importe quel poids 
spécifique effectif (Vers) qui entre dans l'équation 

p= HYe, 
où p — est la pression tou bien dépression) mesurée; 

H — la hauteur lue au manomètre. 

Etablissons l'expression pour Yes, à partir des équations suivantes 
(fig. 10, e) : l'équation d'équilibre des colonnes de mercure et de 
pétrole quand p=p, : 

HV eur = RoY Hg s 


l'équation d'équilibre quand p >p,: 
p+(H,—H+A4h)y a = (A +Ah)vy; 


et l'équation des volumes (le volume de pétrole qui passe du tube 
supérieur d, dans le tube inférieur d, est égal au volume du mercure 
refoué) : 

Hd; = Ahd. 


Après les remplacements et les transformations, nous obtenons 


d? d*\. 
Ve = a Ye À l— x Ypétr- 

Par exemple, si d,—=2d, nous obtenons er —0,25 - 13 600+ 
+0,75 - 800—4 000 Ag/m'. | | 

Pour mesurer des pressions supérieures à 2 ou 3 kg/cm* on em- 
ploie des manomètres mécaniques à ressort ou bien à membrane. 
Le principe de leur fonctionnement est basé sur le fait qu’un res- 
sort creux ou bien une membrane sont déformés sous l’action de la 
pression à mesurer. Par l'intermédiaire d'un mécanisme, cette dé- 
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formation est transmise à une.aiguille qui indique sur un cadran 
la pression mesurée. 

Sur les avions, les manomètres sont employés pour assurer le 
contrôle de la pression du combustible amené aux injecteurs des 
turbines à gaz ou bien aux carburateurs des moteurs à pistons, ainsi 
que le contrôle de la pression d’huile dans les tuyauteries, etc. 

Actuellement, le type de manomètre le plus répandu dans l’avia- 
tion est le manomètre électrique, tandis que les manomètres méca- 
niques sont employés plus rarement. L'élément sensible (le capteur) 
du manomètre électrique est une membrane. Sous l’action de la 
pression à mesurer, la membrane se déforme et déplace, par l’in- 
termédiaire d’un mécanisme de transmission, le curseur d’un po- 
tentiomètre branché sur le même circuit électrique que l'appareil 
de mesure. 


& 8. PRESSION D'UN LIQUIDE SUR UNE PAROI PLANE 


Utilisons l'équation fondamentale de l’hydrostatique (2.2) 
pour déterminer la pression totale d’un liquide sur une paroi plane, 
inclinée d’un angle quelconque & par rapport à l'horizontale (fig. 11). 
Calculons la pression totale 
P que le liquide exerce sur 
une région de la paroi 
considérée, délimitée par 
un contour quelconque et’ 
d’aire S 

Menons l'axe ox suivant 
la ligne d'’intersection du 
plan de la paroi et de 1a 
surface libre du liquide et 
l’axe oy perpendiculaire- 
ment à cette ligne, dans 
le plan de la paroi. 

Déterminons tout d'’a- 
bord la pression élémentai- 
re qui agit sur l'aire infini- 
ment petite dS : 


Fig. 11. Pour la détermination de la force 


dP=pdS=(p,+hY): de pression d'un liquide sur une paroi 
-dS=p,dS+hy4S, plane (la paroi est fe ie en deux pro- 
| jections). 


où p, est la pression agis- 
sant sur la surface libre 
et À — la profondeur à laquelle se trouve l’aire dS. 
Afin de déterminer la lorce totale P, intégrons suivant toute la 
surface S : 
P=p,\dS+\ \ hdS = p,S+ysina | ydS, 


S S S 


où y est la coordonnée du centre de l’aire dS. 


La dernière intégrale est le moment statique de la surface S 
par rapport à l’axe ox et est égale au produit de cette surface pat la 
coordonnée de son centre de gravité (point C), c’est-à-dire : 


(y dS=ys. 
$ 
Par conséquent : 
P= PS +7 sin ayCS = PS +vhsS 


(ici, k- est la profondeur à laquelle se trouve le centre de gravité 
de la surface S), ou bien 


P=(p,+Y%k)S=pes, (2.6) 


c'est-à-dire que la pression totale d'un liquide sur une paroi plane 
esi égale au produit de l'aire de la paroi par la pression hydrostatique 
au centre de gravité de cette surface. 

Au cas où la pression p, est égale à la pression atmosphérique, 
la force effective qui agit sur une paroi plane est égale à 


Peu = AVS = Pers. (2.6’) 


Maintenant, déterminons la position du centre de pression, 
c'est-à-dire la coordonnée du point d’application de cette force 
résultante. 

Etant donné que la pression extérieur p, se transmet de la même 
façon à tous les points de la surface S, la résultante de cette pres- 
sion doit être appliquée au centre de gravité de la surface S. Afin 
de déterminer le centre de pression de la force effective du liquide 
(le point D), servons-nous d'une des équations de la mécanique 
selon laquelle le moment de la résultante par rapport à l’axe ox 
est égal à la somme des moments des forces composantes, c’est-à-dire : 


PatYn= ( y dPesi, 
$ 


où y) est la coordonnée du point par lequel passe la force Per. 
En exprimant Pen et dPen par y. et y, et en déterminant y,, 
on aura 


y sin a| y? dS 
es  - 
Yo y sin aycS | JS ? 
où J,— \ y*dS est le moment d'inertie de la surface S par rapport 
$ 
à l'axe ox. 
En tenant compte de ce que 


J, — J 0 + yes 
(J., est le moment d'inertie de la surface S par rapport à l’axe pa- 
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rallèle à ox qui passe par le centre de gravité de cettesurface), nous 
obtenons finalement 


Jo 
Yp= Üc ÿcS (2.7) 


Ainsi, le point d'application de la force Per se trouve plus bas 
que le centre de gravité de la surface; la distance entre ces points est 
J >0 
— YcS . 


Au cas où la pression p, est égale à la pression atmosphérique et 
qu’elle agit des deux côtés de la paroi, le point D est le centre de 
pression. Lorsque p, est plus grande, la position du centre de pres- 
sion peut être déterminée en accord avec les lois de la mécanique 


Fig. 12. Epure des pressions agissant sur une 
paroi rectangulaire. 


comme le point par lequel passe la résultante de deux forces : Perr 
et p,S. Dans ce dernier cas, on voit que plus la seconde force est 
grande par rapport à la première, plus le centre de pression se rap- 
proche du centre de gravité de la surface S. 

Ci-dessus, nous n'avons déterminé qu’une des coordonnées du 
centre de pression y,. Afin de déterminer sa seconde coordonnée 
Xxn il faut établir l'équation des moments par rapport à l’axe oy. 

Dans le cas particulier où la paroi est rectangulaire et l’un des 
côtés du rectangle coïncide avec la surface libre du liquide. la po- 
sition du centre de pression peut être déterminée très simplement. 
Etant donné que la répartition de la pression du liquide sur la pa- 
roi est représentée par un triangle rectangle (fig. 12) dont le centre 
de gravité se trouve au ‘/, de sa hauteur b, le centre de pression du 
liquide se trouve lui aussi à ‘/, de b en comptant à partir du bas. 

En technique aéronautique, on a souvent l’occasion de considé- 
rer l’action de la pression des liquides sur des parois planes, par 
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exemple sur les parois des pistons de machines et dispositifs hydrau- 
liques divers (voir les exemples, ainsi que le chapitre XIV) et, dans 
ce cas, la pression p, est si élevée qu’on peut admettre que le centre 
de pression coïncide avec le centre de gravité de la paroi. 


& 9. PRESSION D'UN LIQUIDE SUR DES PAROIS 
CYLINDRIQUES ET SPHÉRIQUES. CORPS FLOTTANTS 


La détermination de la pression d’un liquide sur une paroi de 
forme quelconque est en général assez difficile, car ce problème 
revient à déterminer trois composantes de la force totale ainsi que 
trois moments ; mais ce cas se rencontre très rarement en pratique. 


Fig 13. Pression d'un liquide sur une paroi cylindrique. 


Le plus souvent, on a affaire à des parois cylindriques ou bien sphé- 
riques à plan de symétrie vertical. Dans tous ces cas, la pression du 
liquide se ramène à une force résultante située dans le plan de sy- 
métrie. 

Soit AB une paroi cylindrique dont la génératrice est perpendi- 
culaire au plan du dessin (fig. 13). Déterminons la force totale que 
le liquide exerce sur cette paroi dans deux cas : a)le liquide se 
trouve au-dessus de la paroi et b) le liquide se trouve au-dessous de 
la paroi. 

Dans le cas a), considérons le volume de liquide compris entre 
la paroi AB, les surfaces verticales passant par les contours de 
cette région et la surface libre du liquide, c'est-à-dire le volume 4 BCD, 
et exprimons les conditions de son équilibre dans les directions 
verticale et horizontale. Si le liquide agit sur la paroï AB avec une 
force P, cette paroi agit de son côté sur le liquide avec une force 
égale mais dirigée en sens inverse. Cette force de réaction, décom- 
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posée en deux cornposantes : horizontale P, et verticale P,, est 
représentée sur la fig. 13. 

La condition d'équilibre du volume ABCD dans la direction 
verticale s'écrit 


P,= PS + G, (2.8) 


où p,— est la pression agissant sur la surface libre du liquide ; 

S,— la surface de la projection horizontale de la paroi AB; 

G — le poids du volume de liquide considéré. 

Ecrivons la condition d'équilibre de ce même volume dans la 
direction horizontale en tenant compte de ce que les forces de pres- 
sion du liquide sur les surfaces EC et AD s’équilibrent et qu'il 
ne reste que la pression sur la surface BE, c'est-à-dire sur la projec- 
tion verticale de la paroi AB — S,. Nous obtenons : 


P,=Syhe+P.S (2.9) 


Après avoir trouvé, à l’aide des formules (2.8) et (2.9), les compo- 
santes verticale et horizontale de la pression totale P, déterminons 
cette dernière : 


P=V pi +p;. . (2.10) 


Dans le cas où le liquide se trouve sous la paroi (fig. 13, b), la 
pression en tous les points de la paroi AB sera la même que dans le 
cas a), mais elle sera dirigée en sens inverse. De ce fait, les compo- 
santes de la pression totale P, et P, peuvent être déterminées à 
l’aide des mêmes formules (2.8), (2.9) mais de signe contraire. Alors, 
la grandeur G doit être considérée, comme dans le cas a), comme 
étant le poids du liquide contenu à l’intérieur du volume ABCD,. 
quoique, dans le cas considéré, ce volume ne soit pas en réalité rempli 
de liquide. | 

La position du centre de pression sur une paroi cylindrique peut 
être déterminée facilement au cas où les forces P,,et P, sont connues, 
non seulement en grandeur mais aussi en direction, c'est-à-dire au 
cas où sont connus le centre de pression sur la projection verticale 
de la paroi et le centre de gravité du volume considéré ABCD. Ce 
problème se simplifie considérablement au cas où la paroi cylindri- 
que considérée est circulaire ; dans ce cas, la force résultante passe 
par le centre de courbure de la paroi car toutes les forces élémentaires 
composantes sont normales à la paroi, c'est-à-dire qu’elles sont di- 
rigées suivant les rayons. 

La méthode de détermination de la pression sur les surfaces cy- 
lindriques qui vient d'être exposée peut être aussi employée pour les 
parois sphériques. Dans ce dernier cas,l a force résultante passe aussi 
par le centre de la sphère et se trouve dans le plan de syinétrie verti- 
cal. 
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Servons-nous de la méthode indiquée ci-dessus de détermination 
de la composante verticale de la force qu’exerce un liquide sur une 
paroi curviligne pour démontrer le principe bien connu d'Archimède. 

Soit un corps de forme quelconque et de volume W plongé dans 
un liquide (fig. 14). Projetons ce corps sur la surface libre du liquide 
et considérons la surface cylindrique de projection qui vient toucher 
la surface du corps considéré suivant un contour fermé. Ce contour 

sépare la partie supérieure ACB de 


’ . 
À B° la surface du corps de sa partie 
Lee ete inférieure ADB. La composante 
nee  —… Verticale de la pression effective 
KITS SES SOS du liquide sur la partie supérieure 
aa 0e . 
eee" — de la surface du corps P,, est di- 


— rigée vers le bas et est égale au 
poids du liquide contenu dans le 
volume A A’B'’BCA. La composante 

7 verticale de la pression du liquide 

sur la partie inférieure de la surface 

du corps P,, est dirigée vers le 
haut et est égale au poids du liquide 
contenu dans le volume À 4’B'BDA. 

Fig. 14. Pour la démonstration Par conséquent, la résultante 
du principe d Archimède. verticale de la force qu'exerce le 

liquide sur un corps est dirigée vers 
le haut et est égale au poids de liquide contenu dans un volume qui 
est la différence des deux volumes cités, c’est-à-dire dans le volume 
du corps : 


Pa= Peu —-Pn=Gacsep= Wir. 


Ceci constitue le principe d'Archimède qui, d’habitude, est for- 
mulé de la façon suivante : Tout corps plongé dans un fluide subit 
de la part de ce fluide une poussée verticale de bas en haut égale au 
poids du fluide qu'il déplace. Le principe d’Archimède, bien sûr, est 
applicable aussi aux corps plongés en partie dans un liquide. 

La composante verticale P À est appelée force d’ À rchimède ou bien 
poussée verticale et son point d'application, c'est-à-dire le centre 
de gravité du volume W, centre de carène. 

Suivant la proportion qui existe entre le poids du corps G et la 
force d'Archimède P\, trois cas sont possibles : 1) G > P\, le corps 
coule ; 2) G<PAa, le corps émerge ; 3) G=PA\, le corps flotte. 

Pour qu'un corps flottant soit en équilibre, il faut en plus de 
l'égalité des forces G=PA, que le moment total de ces forces soit 
égal à zéro. Cette dernière condition est respectée quand le centre 
de gravité du corps se trouve sur la même verticale que le centre de 
carène. Nous ne considérerons pas ici la question de la stabilité des 
corps flottants. 
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Exemple 1. Les accumulateurs oléo-pneumatiques employés dans les systè- 
mes hydrauliques des avions sont souvent exécutés sous forme d’un cylindre et 
d’un piston où se trouvent d’une part l’air sous une pression p et de l’autre le 
liquide refoulé par une pompe (fig. 15)'. Lors du remplissage de l'accumulateur, 
le piston se déplace vers la gauche | 
sous l'action de la pression du Ww. P 
liquide et,en comprimant le volume 
d'air W, il emmagasine une réserve 
d'énergie. Au cours de la décharge 
de l’accumulateur. l'air se détend 
et l'énergie est délivrée au con- 
sommateur. 

Déterminer la réserve d’éner- 
gie d’un accumulateur chargé 
jusqu'à la pression p,—=150 kg/cm° 
au cas où sa décharge se produit 
jusqu’à la pression pe kg/cm? 

ui corr à un volume d'air 
= 31, Sons mo | Fig. 15. Schéma d'un accumulateur 

Admettre que : 1) la compres- oléo-pneumatique. 
sion et Ja détente de l’air sont iso- 
thermiques ; 2) les volumes d’air sont proportionnels aux déplacements x du 
piston ; 3)le frottement du piston est négligeable. 

Solution. Le travail élémentaire fourni par l’accumulateur est égal à : 


dE =pS dx (S est la surface du piston), 
où, en accord avec les conditions admises: 


W, x 
P =P; W et ie . 
Par conséquent: 


dx dx 
dE =p,xsS = PiWi : 


La valeur cherchée peut être trouvée par intégration: 


x: 

— dx X, Pa 
E pv jp, In =p,W,in : 
ou bien, après remplacement des symboles par leurs valeurs: 

E =75.10*-3.10"%.2,3-0,3— 1 550 kgm. 


Exemple 2. Sur la fig. 16 est représenté le schéma réduit d'une presse 
hydraulique qui peut servir en même temps de schéma pour un vérin hydraulique. 
Dans le cas du vérin, le corps / est la charge soulevée tandis que dans le cas dela 
presse, c’est un appui fixe qui est attaché à la fondation par l'intermédiaire des 
colonnes 8 (représentées en pointillé) ; dans ce dernier cas, le corps 2 est la matière 
à compresser. 

A l’aide de la pompe à main 3 qui est munie d’une soupape d'aspiration 5 
et d’une soupape de refoulement 4, on crée dans le cylindre 6 une pression qui 
exerce sur le piston 7 un effort axial P. 

Déterminer cet effort dans le cas suivant (fig. 16) : R=20 kg ; ajb=1}, ; 
D;d= 10. 

Solution. 


2 
PER +? (5) = 20-10-100 = 20 000 £g. 


*. On emploie encore des accumulateurs sphériques à membrane élastique 
destinée à séparer le liquide de l’air (voir la fig. 18). 
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Exemple 3. Les multiplicateurs hydrauliques (fig. 17) sont destinés à aug- 
menter la pression p, fournie par une pompe ou bien un accumulateur. La pres- 
sion p, est amenée au cylindre / à l'intérieur duquel se déplace le cylindre creux 


2 


| Le 


NI 


D 


/ 


LÉ 4 
at 


Fig. 16. Schèma d'une presse hydraulique (d’un vérin). 


2 de poids G et de diamètre D. Ce dernier cylindre glisse le long du plongeur 
fixe 3 de diamètre d dont le canal sert à l'écoulement du liquide à haute pres- 


Fig. 17. Schéma d'un multi- 
plicateur hydraulique. 


sion P2. 

Déterminer la pression p, dans les con- 
ditions suivantes: G—300 kg; D=125 mm; 
P:1 = 100 Rkg/cm?;, d=50 mm. 

Ne pas tenir compte des forces de frotte- 
ment dans les joints d'étanchéité. 

Solution. En actord avec les conditions 
d'équilibre du cylindre 2, on a: 


aD? xd? 


LÉ me” P:+G, 
d'où: | 
D \? 4G 125\2 4.300 
pen () 10 (5) 
= 610 Rg/cm:. 


Exemple 4. Dans les systèmes hydrauliques 
des avions, on emploie un régulateur automa- 
tique de mise hors service des pompes, qui fonc- 
tionne de la façon suivante (fig. 18): quand le 
système ne consomme pas de liquide, la pompe 
charge l’accumulateur hydraulique 4 jusqu'à 
la pression Pm:x à laquelle le piston d ouvre le 
passage du liquide dans la chambre À, à tra- 
vers l'ouverture a. Sous l’action de la pression 
Pmax le piston D se déplace et, avec sa tige, ouvre 


la soupape à bille qui relie la conduite de refoulement de la pompe à celle de 
retour dans le réservoir. La pompe passe au fonctionnement à vide jusqu'à ce 
que la pression dans le système ne s'’abaisse et ne devienne égale à pin ; 
à cette pression, le piston d, lors de son déplacement vers lehaut, fait communi- 
quer la chambre À avec le retour au réservoir. Alors, le ressort 2 repousse le 
piston D, la soupape à bille se ferme et la pompe passe de nouveau au régime 


de charge. 
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Déterminer les raideurs des ressorts / et 2 dans les conditions suivantes: 
Pmax= 140 kgicm?; Pmin—80 kgicm?; d—8 mm ; [=16 mm; D=10 mm ; 
a=2 mm ; d,=6 mm. 

Solution. Déterminons les forces maximum et minimum du ressort J : 


EL 7 Qi n-0,8? 
sd? n-0,8? 
Pmin = Pmin 3 — 80 p = 40,2 kg. 


La course du ressort est égale à 
h,=l—a=16—2=14 mm. 
Calculons la raideur du ressort /: 
Pmax— Pmin _70,4— 40,2 _ 
DE = gg =2.16 kgimm. 


Pour que la soupape à bille soit ouverte, il faut que la force de pression qui 
agit sur le piston soif supérieure à la somme de la force du ressort 2, de la force 
de frottement de la manchette du piston, de la force de pression qui agit sur la 
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Fig. 18. Schéma du régulateur automatique de décharge 
d'une pompe. 


soupape à bille et de la force du ressort 3. Admettons que la force de frottement 
est égale à !/,, de la force de pression et que la force Q du ressort 3 est égale à 
30 kg ; dans ce cas, nous obtenons l’équation suivante qui permet de déterminer 
la force maximum Fmax du ressort 2 : 


xD? ad 
Prmax 4 0,9= Frnax + Pmax 7 +Q, 


Frmax = 140-0,25 x (1,0*:0,9— 0,6%) — 30 = 30 &g. 


Mais, d'autre part, la force du ressort 2 doit déplacer le piston D en sens 
inverse et surpasser la force de frottement de la manchette du piston déchargé. 
En admettant que cette dernière force est égale à 10 kg, nous obtenons 


Frin = 10 Rg. 
La raideur du ressort 2 est égale (pour une hauteur de montée du piston 
Fmax — Fmin __ 30— 10 


=2 kg|mm. 


CHAPITRE III 
ÉQUILIBRE RELATIF DES LIQUIDES 


& 10. NOTIONS DE BASE 


Au chapitre précédent, nous avons considéré l'équilibre des liqui- 
des sous l’action d’une seule force massique : leur propre poids. Ce 
cas se rencontre quand le liquide est en repos dans un récipient qui 
est immobile par rapport au sol ou bien dans un récipient qui se 
déplace en ligne droite d’un mouvement uniforme. 

Au cas où le récipient est animé d’un mouvement non uniforme 
ou bien non rectiligne, outre la force de pesanteur, sur toutes Îles 
particules liquides agissent encore les forces d'inertie du mouvement 
d'entraînement. Sous l’action de ces forces, le liquide se déplace 
d’une certaine façon à l’intérieur du récipient et, au cas où ces forces 
sont constantes dans le temps, le liquide occupe une nouvelle position 
d'équilibre, c'est-à-dire qu’il redevient immobile par rapport aux 
SG a récipient. Ce cas d'équilibre des liquides est appelé équilibre 
relatif. 

En cas d'équilibre relatif, la surface libre du liquide ainsi que 
les autres surfaces de niveau (voir 8 6) peuvent différer considérable- 
ment des surfaces de niveau correspondant au repos des liquides dans 
un récipient immobile qui sont des plans horizontaux. Pour détermi- 
ner la forme et la position de la surface libre d’un liquide en équilibre 
relatif, il faut tenir compte de la propriété principale de toute sur- 
face de niveau qui est la suivante : la force massique résultante est 
en tous les points normale aux surfaces de niveau. 

Cette propriété peut être démontrée de la façon suivante : au cas 
où la force massique résultante n’agirait pas normalement, donc sous 
un certain angle, par rapport aux surfaces de niveau, la composante 
tangentielle de cette force entraînerait le déplacement des particules 
liquides le long de ces surfaces. Cependant,quand un liquide se trouve 
en état d'équilibre relatif, les particules liquides ne se déplacent ni 
par rapport aux parois du récipient, ni les unes par rapport aux .au- 
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tres. De ce fait, la seule direction possible de la force massique résul- 
tante est la normale à la surface libre aïnsi qu'aux autres surfaces 
de niveau. 

De plus, il faut tenir compte de ce que les surfaces de niveau ne 
peuvent se croiser ; au cas contraire, sur la ligne d’intersection de 
deux surfaces de niveau se trouverait toute une série de points où la 
pression aurait en même temps deux valeurs différentes, ce qui est 
impossible. 

Considérons deux cas particuliers d'équilibre relatif des liqui- 
des : a) le récipient se déplace en ligne droite, d’un mouvement uni- 
formément accéléré et b) le récipient est en rotation uniforme autour 
de son axe vertical. 


$& 11. MOUVEMENT RECTILIGNE ET UNIFORMÉÈMENT 
ACCÊLÉÈRE D'UN RÉCIPIENT CONTENANT UN LIQUIDE 


Soit un récipient contenant un liquide, par exemple le réservoir 
de carburant d’un avion, qui se déplace en ligne droite avec une 
accélération constante a. Dans ce cas, la force massique résultante 
qui agit sur le liquide peut être déterminée comme la somme des 
vecteurs-forces d'inertie dirigée 
en sens contraire à |’ accéléra- 
tion a et de la force de pesanteur 
(fig. 19). 

Après avoir désigné la force 
massique rapportée à l'unité de 
masse par j, nous obtenons 


j=a+g 
Pour toutes les particules. du 
volume de liquide considéré, les 


forces massiques résultantes sont 
parallèles entre elles et, comme 


Fig. 19. Equilibre relatif d'un liqui- 
de en cas de mouvement rectiligne 
régulièrement accéléré du récipient. 


les surfaces de niveau sont per- 
pendiculaires à ces forces, toutes 
ces surfaces, y compris la surface 


libre, sont des plans parallèles 
entre eux. L’angle d’inclinaison de ces plans par rapport à l’hori- 
zontale peut être déterminé en partant de la condition de leur 
perpendicularité à la force j. 

Pour déterminer la position de la surface libre d’un liquide dans 
un récipient qui se déplace en ligne droite d’un mouvement unifor- 
mément accéléré, il est indispensable d’ajouter à la condition pré- 
cédente l'équation des volumes, c’est-à-dire qu’il faut connaître le 
volume de liquide contenu dans le récipient et exprimer ce volume 
à l’aide des dimensions du récipient B et H et du niveau initial de 
liquide À. 


40 


L'équation qui permet de déterminer la pression en un point 
quelconque du volume de liquide considéré peut être obtenue sui- 
vant le $ 6. 

Considérons, par exemple au point M, l’aire dS parallèle à la 
surface libre et construisons sur cette aire un volume cylindrique dont 
la génératrice est normale à la surface libre. La condition d'équilibre 
de ce volume de liquide dans la direction normale à la surface libre 
s'écrit alors de la façon suivante : 


pdS = p,dS + jeldS, 


où le dernier terme est la force massique totale qui agit sur le volume 
de liquide considéré et /, la distance du point M à la surface libre. 

Après simplification par dS, nous obtenons 

P = Po + jel. (3.1) 

Dans le cas particulier où a = 0, j = g la formule (3.1) devient 
l'équation fondamentale de l’hydrostatique (2.2). 

En pratique aéronautique, quand on a affaire à une force d’iner- 
tie, on emploie d'habitude la notion de surcharge qui est égale (dans 
le cas du vol en ligne droite) à 

a 


n, = —. 


[4 
Au cours des évolutions d’un avion en l’air, la surcharge peut 
être tangentielle (n,) et normale (n.). Cette dernière peut naître lors 
d’un vol suivant une courbe (début ou bien fin d'un piqué, virage) 
et doit être déterminée d’une autre façon ; en désignant la vitesse 
de vol par V et le rayon de courbure par R, cette surcharge est 


atg  V' 
nm, = £ = Re + 1. 

Le raisonnement ci-dessus porte sur le cas de la surcharge tangen- 
tielle mais, du fait que les dimensions des réservoirs de carburant 
des avions sont petites par rapport au payon R, on peut l'appliquer 
au cas de la surcharge normale ; dans ce cas, l’accélération a doit 
être calculée d’après la formule : : 

a = R . 

[1 faut noter qu’au cours du vol des avions, les surcharges norma- 
les sont en général beaucoup plus élevées que les surcharges tangen- 
tielles (de 8 à 10 fois). 

Au cas où les surcharges sont considérables et où il y a peu de 
carburant dans les réservoirs, le déplacement du carburant peut 
entraîner la mise à nu de l’orifice de la conduite d'aspiration et, par 
conséquent, l'interruption de l’alimentation en carburant. Pour évi- 
ter cet inconvénient, des dispositifs spéciaux destinés à empêcher la 
mise à nu de l’orifice d’aspiration doivent être installés auprès de 
cet orifice. 
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$ 12. ROTATION UNIFORME D'UN RÊÉCIPIENT 
CONTENANT UN LIQUIDE 


Tout d'abord, considérons un récipient cylindrique ouvert con- 
tenant un liquide et transmettons-lui une vitesse angulaire de rota- 
tion w constante autour de son axe vertical. Petit à petit, le liquide 
se met à tourner à la même vitesse angulaire que le récipient et sa 
surface libre change de forme : au centre, le niveau du liquide s’abais- 
se et près des parois il s’élève ; de 
ce fait la surface libre du liquide 
devient une surface de révolution 
(fig. 20). 

Dans ce cas, sur le liquide agis- 
sent deux forces massiques : la 
pesanteur et la force centrifuge qui, 
rapportées à l'unité de masse, sont 
respectivement égales à g et à w’r. 

La force massique résultante j 
augmente avec le rayon, du fait de 
l'augmentation de sa seconde com- 
posante, tandis que son angle 
d'inclinaison par rapport à l’ho- 
Fig. 20. Rotation d'un récipient  rizontale diminue. Cette force est 
ouvert autour de son axe vertical. normale à la surface libre, c'est 

pourquoi l’inclinaison de cette 
surface augmente avec le rayon. 

Etablissons l'équation de la courbe AOB dans le système de co- 
ordonnées z et r dont le centre se trouve au fond du récipient. En 
tenant compte de ce que la force ; est normale à la courbe AOB, le 
dessin nous donne 


d2 or 
Lu ns 
d’où: 
dz=* dr 
[4 
ou bien, après intégration 
or? 
z2= + C. 
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La condition d'intersection de la courbe AOB avec l’axe de rota- 
tion nous donne C = h, et nous obtenons finalement 
uÿr* 
c'est-à-dire que la courbe AOB est une parabole et que la surface 
libre du liquide est la surface d’un paraboloïde de révolution. 
En se servant de l'équation (3.2) on peut déterminer la position 
de la surface libre du liquide contenu dans le récipient comme, 
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par exemple, la hauteur maximum d’élévation # du liquide ou 
bien la position en hauteur k du sommet du paraboloïde, pour une 
vitesse de rotation donnée. Cependant, dans ce but, il faut se servir, 
de plus, de l'équation des volumes qui exprime le fait que le volume 
du liquide immobile est égal à son volume quand il est en rotation. 

En pratique, on a le plus souvent à envisager le cas de la rotation 
d’un récipient contenant un liquide quand l’axe de rotation est ho- 
rizontal (ou bien incliné d’une façon quelconque) et la vitesse de 
rotation est si grande qu'on peut faire abstraction de la pesanteur 
par rapport aux forces centrifuges. 

La loi de répartition de la pression dans le liquide peut être, dans 
ce cas, facilement déterminée si l’on considère l'équation d'équilibre 


Fig. 21. Rotation d'un récipient contenant du liquide 
autour de son axe horizontal. 


d’un volume élémentaire dont la surface de base est égale à dS et 
la hauteur à dr, cette hauteur étant dirigée le long d’un rayon (fig.21). 
Sur l'élément de liquide considéré s’exercent la force de pression 
et la force centrifuge. Désignons la pression qui agit au centre de la 
surface dS, à une distance r de l’axe de rotation, par p et la pression 
qui agit au centre de la base opposée du volume de liquide considéré 
(à une distance r + dr de l’axe de rotation) par p + dp. L'équation 
d'équilibre du volume de liquide considéré dans la direction ra- 
diale s’écrit alors de la façon suivante : 


pdS — (p + dp) dS + ow*rdrdS = 0, 
dp = Qw*rdr. 


ou bien 


Après intégration, nous obtenons: 
7 
p=0o s+ C. 


Déterminons la constante C d’après la condition que si r=r,, 
p=p,, ce qui nous donne 

2 

To 


C= po —@o° +" 


Finalement, nous obtenons la relation qui existe entre p et r 
sous la forme suivante: 


P= Po +0 CR (r—r0). (3.3) 


Il est évident que, dans ce cas, les surfaces de niveau sont des 
surfaces cylindriques circulaires à axe commun qui est l'axe de 
rotation du liquide. Au cas où le récipient n'est qu'en partie 
rempli de liquide, sa surface libre, qui est une des surfaces de 
niveau, est elle aussi une surface cylindrique dont il est commode 
de désigner le rayon par r, et la pression qui s'exerce sur cette sur- 
face par p.. 

Il est souvent nécessaire de calculer la pression totale du liquide 
en rotation avec le récipient sur la paroi de ce récipient qui est nor- 

P, male à l’axe de rotation (ou bien sur la 
DB CE partie annulaire de cette paroi). 

Dans ce but, il est indispensable tout 
d'abord d'exprimer la pression qui agit 
sur l'aire annulaire infiniment petite de 
rayon r et de largeur dr. En utilisant la for- 
mule (3.3), nous obtenons 


dP = pdS = Po +e (—r2) | 2xrdr, 


après quoi il faut intégrer cette équation 
dans les limites correspondantes. 

En faisant tourner le liquide à grande 
vitesse, on peut obtenir sur la paroi exté- 
Fig. 22. Pour la déter- rieure du récipient une pression totale très 
mination delaforce axia-  élevée.Ceci est utilisé dans certains embraya- 

le dans une pompe. ges à friction des moteurs d'aviation où, 

pour assurer le contact entre deux arbres, il 

est nécessaire de créer des forces normales importantes. On se sert 

de la méthode indiquée ci-dessus pour calculer la pression axiale 
qui agit sur les rotors des pompes centrifuges. 

Les formules que nous avons établies pour les cas d'équilibre 
relatif considérés peuvent être obtenues par intégration des équa- 
tions différentielles d'équilibre des liquides (voir l’appendice). 


Exemple. Déterminer la force axiale qu’exerce le liquide sur le rotor de la 
pompe centrifuge du moteur de fusée à combustible liquide «Walter», en admet- 
tant qu'entre les disques du rotor et le corps de la pOnPE (dans les espaces W, 
et W,) le liquide tourne à une vitesse angulaire égale à la moitié de la vitesse 
de rotation du rotor et que l’on peut négliger les fuites de liquide à travers le 
jeu À (fig. 22). 
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La pression effective à la sortie du rotor p, — 38 kg/cm® et à l'entrée p, =0. 
La vitesse de rotation du rotor n = 16 500 {/mn. Les dimensions du rotor sont : 
re=50 mm ; r, = 25 mm ; rs=12mm. Le poids spécifique du liquide y—=918 kg/ms. 
Solution. Les forces qu'exerce le liquide sur les surfaces AB et CD s' équili- 
brent mutuellement. Ce n'est que la pression axiale sur la surface DE, c'est-à-dire 
sur la surface annulaire limitée par les circonférences de rayons r, et ra, qui 
reste non équilibrée. De ce fait, F force recherchée est dirigée de droite à gauche 
et est égale à 
ra 
P=2x| pr dr, 
ra 


où, en accord avec (3.3) et après substitution de p, et r, par p: et r, respective- 
ment : 


2 
o 
P= Pa Vo Ua) 


(ici, w/ est la vitesse angulaire de rotation du liquide). Par conséquent : 
ri 
2 2 : 
P=2n | Le. VS À (ère) rdr=n(ri—rà) eve (4-46) | 
r 


3 
Après remplacement des termes de l'équation par leurs valeurs, nous obte- 
nons 


 . : D É 2524 L2\ _ 
P=n (2,52—1,2) [38 0.000018 (y (5-2 
= 460 kg. 


CHAPITRE IV 
ÉQUATIONS FONDAMENTALES DE L'HYDRAULIQUE 


& 13. NOTIONS DE BASE 


Au moment où nous passons à l’éfude des questions qui touchent 
au mouvement des liquides nous devons remarquer que, tout d’abord, 
nous considérerons le mouvement du liquide appelé parfait, 
c'est-à-dire d’un liquide abstrait qui est complètement dénué de 
viscosité, après quoi nous passerons à l’étude des courants de liquides 
naturels ou réels. Dans un tel liquide non visqueux ainsi que dans 
les liquides visqueux en repos, une seule sorte de tensions est pos- 
sible, les tensions normales de compression, c’est-à-dire la pression 
hydromécanique ou bien, simplement, la pression. 

La pression dans le liquide parfait en mouvement a les mêmes 
propriétés que dans un liquide au repos, c’est-à-dire qu'à la surface 
extérieure du liquide elle est dirigée suivant la normale intérieure 
et, en un point donné du liquide, elle est la même dans toutes les 
directions’. 

L'écoulement d’un liquide peut être permanent (stationnaire) 
ou bien non permanent (non stationnaire). 

L'écoulement permanent est un écoulement qui ne varie pas avec 
le temps et pour lequel la pression et la vitesse ne sont des fonctions 
que des coordonnées et ne dépendent pas du temps. La pression et la 
vitesse varient au cours du déplacement des particules liquides 
d'un point à un autre, mais, en un point fixe de l’espace, ils sont 
indépendants du temps si le mouvement du liquide est permanent. 

L'expression mathématique de cette propriété est la suivante: 

p=ftx y, 2), “L (x, y 2), 
op à O0, : y _n:. LS. 
Si = 0: 3 = 0; 7 =0; Sr =0, 
1 Cette dernière proprièté peut être démontrée de la même façon que pour 
le liquide au repos (voir & 5) : il faut établir l’équation du mouvement d’un 
tétraedre élémentaire en tenant compte des forces de d’Alembert qui, en mème 


temps que les forces massiques, tendent vers zèro quand le tetraèdre décroit 
infiniment autour du point consideré. 
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ici, Jes index des vitesses désignent les projections de la vitesse sur 
les axes correspondants. 

Dans le cas général de l'écoulement non permanent, la pression 
et la vitesse dépendent aussi bien des coordonnées que du temps, 
c'est-à-dire que 


p=F,(x, y, 2, P);, v=F, (x, y, z À. 


À titre d'exemple d’un mouvement non permanent on peut 
citer l'écoulement d'un réservoir qui se vide à travers un orifice 
pratiqué au fond de ce réservoir, ou bien quand le liquide se déplace 
dans le tuyau d'aspiration d'une pompe dont le piston est en mouve- 
ment alternatif rectiligne. 

Le mouvement d'un liquide est permanent au cas de l'écoulement- 
d’un réservoir où le niveau est maintenu constant ou bien quand il 
se déplace dans. un circuit fermé, sous l'action d'une pompe centri- 
fuge dont la vitesse de rotation est constante. 

L'étude du mouvement permanent des liquides est beaucoup 
plus simple que celle de leur mouvement non permanent. Par la 
suite, dans la plus gran- y 
de partie des cas, nous v, £ 
ne considérerons que le 
mouvement permanent 
des liquides et seulement 
dans quelques cas par- 
ticuliers leur mouvement 
variable. U 

Quand le mouvement Fig. 23. Ligne de courant. 
est permanent. les tra- 
jectoires des particules liquides sont des courbes invariables avec 
le temps. 

Quand le mouvement est non permanent, les trajectoires des 
particules liquides différentes passant par un point fixe de l’espace 
ont des formes différentes. C'est pourquoi, pour pouvoir se repré- 
senter l'écoulement à un moment donné, on a dû imaginer la notion 
de ligne de courant. 

Une ligne de courant est une ligne prise dans un liquide en mour- 
vement de telle façon que sa tangente en n'importe quel point coïn- 
cide avec la direction des vecteurs vitesse des particules liquides qui 
se trouvent sur cette ligne au moment donné (fig. 23). 

Il est évident qu'au cas où le mouvement est permanent, les 
lignes de courant coïncident avec les trajectoires et ne changent pas 
leur forme avec le temps. 

Si, dans un liquide en mouvement, nous prenons un contour 
fermé quelconque et traçons les lignes de courant par tous ses points, 
nous obtiendrons une surface tubulaire qui est appelée veine 
liquide. 


VU} 


US 
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Au cas où les dimensions transversales de la veine sont infiniment 
petites, elle se transforme en un filet liquide (fig. 24). 

En n'importe quel point de la surface latérale d’une veine li- 
quide, le vecteur vitesse est tangent à cette surface, donc aucune 
particule liquide, en aucun point de la veine, ne peut pénétrer à 
l'intérieur de la veine ou bien en sortir. Ainsi, la veine liquide est 
pour ainsi dire, une paroi impénétrable. 

Nous considérerons les courants de dimensions finies comme des 
ensembles de filets élémentaires, c'est-à-dire que nous admettrons 


Fig. 24. Filet. 


que l'écoulement est à filets. En raison de la différence qui existe 
entre leurs vitesses, des filets voisins glisseront les uns le long des 
autres, mais ne se mélangeront pas entre eux. 

La section d'écoulement est une surface tracée à l’intérieur du 
courant, normalement aux lignes de courant. En général, dans les 
courants nous considérerons des endroits où l’on peut admettre que 
les filets sont parallèles entre eux et, par suite, que les sections d’écou- 
lement sont planes. 


8 14. DÉBIT. ÉQUATION DE CONTINUITÉ 


On appelle débit la quantité de liquide qui passe à travers la 
section d'écoulement pendant l’unité de temps. Cette quantité peut 
étre mesurée en unités de volume, de poids ou bien de masse, c’est 
pourquoi on distingue les débits suivants: en volume Q, en poids G 
et en masse M. 

Pour un filet élémentaire dont les sections sont infiniment peti- 
tes, on peut admettre que la vitesse réelle v est la même en tout point 
de chacune des sections. Par conséquent, pour un filet élémentaire, 
le débit en volume est 


dQ = vds |, (4.1) 


où dS est l’aire de section du filet. 
Le débit en poids est 


dG = ydQ |“) (4.2) 
et le débit en masse est 
dM = odQ = vds ES | (4.3) 
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Pour un courant de dimensions finies, dans le cas général, la 
vitesse a des valeurs différentes en différents points d’une section. 
Dans ce cas, le débit doit être calculé comme la somme des débits 
élémentaires des filets, c’est-à-dire que 


Q= (ods. (4.4) 
S 
D'habitude, on utilise la notion de vitesse moyenne dans la sec- 
tion: 
= + (4.5) 
ce qui nous donne 
Q= 0,5. (4.5) 


En se basant sur le principe de la conservation de la matière 
et sur les propriétés indiquées ci-dessus des filets liquides qui consis- 
tent en leur «impénétrabilités pour l'écoulement permanent d’un 
liquide incompressible, on peut affirmer que le débit qui passe à 
travers toutes les sections d'un filet élémentaire (fig. 24) est le même, 
c'est-à-dire que 


dQ = v,dS,=v,dS, = const (le long du filet). (4.6) 


Cette équation est appelée équation de continuité d’un filet éle- 
mentaire. 

Une équation analogue peut être établie pour un courant de di- 
mensions finies limité par des parois impénétrables. Dans ce cas, à 
la place des vitesses réelles, il faut faire intervenir les vitesses moyen- 
nes, ce qui nous donne 


Q=v,s—=v,s, —const (le long du courant). (4.7) 


Il s'ensuit que, dans un courant de liquide incompressible, les 
vitesses moyennes sont inversement proportionnelles aux surfaces 
de section, c’est-à-dire que 

Un __ Sa ’ 
a (4.7°) 

Il est évident que l'équation de continuité est un cas particulier 
du principe général de la conservation de la matière et qu'elle expri- 
me la condition de continuité des écoulements. 


$ 15. DÉMONSTRATION DE L'ÉQUATION DE BERNOULLI 
POUR UN FILET DE LIQUIDE PARFAIT 


Considérons l'écoulement permanent d’un liquide parfait qui se 
produit sous l’action d’une seule force massique — la pesanteur — 
et établissons pour ce cas l'équation générale qui lie entre elles la 
pression dans le liquide et la vitesse de son mouvement. 


4 3ax. 15600 49 


Prenons un des filets qui constituent le courant et, à l’aide des 
sections / et 2, délimitons une portion de ce filet de longueur quel- 
conque (fig. 25). Désignons par dS. l'aire de la première section, par 
v, la vitesse et par p, la pression dans cette section et par z, la hau- 
teur à laquelle se trouve le centre de la première section par rapport 
à un plan horizontal quelconque. Désignons les grandeurs correspon- 
 dantes de la deuxième section respectivement par dS,, v,, p, et z.. 

En l’espace d’un temps infiniment petit df, la partie considérée 
du filet se déplace sous l’action des forces extérieures et arrive en 
position /'—2". 

Appliquons à cette partie du filet le théorème des forces vives 
qui exprime le fait que le travail des forces qui agissent sur un corps 
est égal à l'augmentation 
de l'énergie cinétique de 
ce corps. Dans le cas 
considéré, ces forces sont 
les pressions qui agissent 
normalement à la surface 
de la partie considérée 
du filet et une seule force 
massique, la pesanteur. 

Calculons le travail 
de la pression et de la 
pesanteur ainsi que la 
variation de l'énergie 
cinétique de la partie 
considérée du filet en 
Fig. 25. Pour l'établissement de l'équation l'espace de temps dft. 

de Bernoulli pour un filet. Le travail de la pres. 

sion dans la première 

section sera positif, car la direction de cette force est la même que 

celle du déplacement et il peut être exprimé comme le produit de la 
force (p,dS,) par le déplacement (v.df), c'est-à-dire : 


p,dS ,v,dt. 


Le travail de la force de pression dans la deuxième section sera 
négatif, car la direction de cette force est inverse de celle du 
déplacement et il peut être exprimé par 


— p,dS,v,dt. 


Les forces de pression qui agissent sur la surface latérale de la 
partie considérée du filet ne produisent aucun travail du fait qu’elles 
sont normales à cette surface, donc normales aux déplacements. 

Finalement, le travail des forces de pression sera 


P,v,dS,dt — pu,dS, dt. (4.8) 
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Le travail de la pesanteur est égal à la variation d'énergie poten- 
tielle de position de la partie considérée du filet. C'est pourquoi nous 
devrons ôter de l'énergie de position du liquide dans le volume /—2 
l'énergie de position du liquide dans le volume /°—2".Cette soustrac- 
tion entraîne la disparition de l'énergie de position du volume in- 
termédiaire /’—2, après quoi il ne reste que la différence des énergies 
de position des éléments du filet /—7/" et 2—2". En tenant compte 
de l'équation de continuité (4.6), il n'est pas difficile de remarquer 
que les volumes et, par conséquent, les poids de ces éléments 7—/J" 
et 2—2" sont égaux entre eux, c'est-à-dire que 


dG = yv,dS dt = yo.dS,dt. (4.9) 


De ce fait, le travail de la pesanteur s'exprime comme le produit 
de la différence des hauteurs par le poids dG: 


(z, — 2.) dG. (4.10) 


Pour calculer l'augmentation de l'énergie cinétique de la partie 
considérée du filet en l'espace de temps di, il faut ôter de l'énergie 
cinétique du volume /'—2" l'énergie cinétique du volume /—2. Cette 
soustraction entraîne la disparition de l'énergie cinétique du volume 
intermédiaire /’—2, après quoi il ne reste que la différence des éner- 
gies cinétiques des éléments du filet 2—2" et /—/", le poids de chacun 
de ces éléments étant dG. 

Ainsi, l'augmentation d'énergie cinétique est égale à 


CETHECE (4.11) 


Après avoir ajouté au travail des forces de pression (4.8) celui 
de la pesanteur (4.10) et posé cette somme égale à l’augmentation 
d'énergie cinétique (4.11), nous obtenons 


p,dS,v,dt — p,dS,u,di + (2, —2,) dG = (v: — vi) _ à 


Divisons les deux membres de cette équation par le poids dG 
que nous avons exprimé de deux façons différentes dans les formules 
(4.9). Après avoir effectué les simplifications correspondantes, nous 
obtenons 
P; _ Pa : mi 

LE EN. 
Groupant dans lemêmemembre les quantités relatives à une même 


section, nous aurons 
u? 


u? 
Din Pr Ps : 
CS 7 nn ED R+ (4.12) 
L'équation obtenue est appelée équation de Bernoulli pour un 
filet de liquide parfait. Elle fut établie par Daniel Bernoulli en 1738. 
Les termes de l’équation écrite sous la forme (4.12) ont une di- 
mension linéaire et sont appelés: 
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z —la cote ou bien la hauteur de position; 
£— la hauteur piézométrique; 
2 
7 — la hauteur dynamique ou bien la hauteur due à la vitesse. 

L'expression en trois termes 

P v? 
z + . +% H 

est appelée la hauteur totale. 

L'équation de Bernoulli (4.12) a été écrite pour deux sections 
quelconques d'un filet, et elle exprime l'égalité des hauteurs totales 
dans ces deux sections. Etant donné que ces deux sections ont été 


choisies d’une façon arbitraire, pour toute autre section du filet con- 
sidéré, la hauteur totale aura la même valeur, c'est-à-dire que 


PLR EC ENOES 0 
2+-+5=/H= const (le long du filet). 


Ainsi, pour un liquide parfait en mouvement, la somme de trois 
hauteurs: la hauteur de position, la hauteur piézométrique et la 
hauteur dynamique est constante le long d'un filet. 


SIS .Ligre 
NN piezométrique 


mm EMOnStTOmOrTaArvLIN ». 


Fig. 26. Graphique de variation des hauteurs géométrique, pié- 
zométrique et dynamique le long d'un filet de liquide parfait. 


Ce fait est illustré par la fig. 26 où les trois hauteurs citées 
sont portées le long d'un filet. La ligne qui représente la variation 
des hauteurs piézométriques est appelée la ligne piézométrique,; 
elle peut être considérée comme le lieu géométrique des niveaux 
de liquide dans des piézomètres installés le long du filet. 

Il résulte des équations de Bernoulli et de continuité que si l’aire 
de section transversale du filet diminue, c'est-à-dire que le filet 
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S’amincit, la vitesse de l'écoulement liquide augmente et sa pression 
diminue. Au contraire, si le filet s’élargit, la vitesse diminue et la 
pression augmente. 

Déterminons le sens énergétique de l'équation de Bernoulli. 
Appelons énergie spécifique d'un liquide son énergie rapportée à 
l’unité de poids, c'est-à-dire: 


E=—.,. 


G 


L'énergie spécifique a une dimension linéaire comme chacun 
des termes de l'équation de Bernoulli. Il n'est pas difficile de dé- 
montrer que chacun de ces termes exprime une des formes possibles 
de l'énergie spécifique d’un liquide: 

z est l'énergie spécifique de position, étant donné que la particule 
liquide AG qui se trouve à la hauteur z possède une énergie de po- 
sition égale à AGz, ce qui, rapporté à l'unité de poids, donne ES = 2; 

/ 
L est l'énergie spécifique de pression du liquide, car la particule 


liquide de poids AG à la pression p est capable de s'élever à la hau- 
teur L et peut donc acquérir l'énergie de position AG ï * ceci donne, 
après division par AG, L. 

2+2 est l'énergie potentielle spécifique du liquide; 


est l'énergie cinétique spécifique du liquide, car pour la par- 
ticule liquide AG considérée, l'énergie cinétique, rapportée à l'unité 
de poids, est égale à AG AG= RE: H =2 ++ est l'énergie 
spécifique totale du uide en mouvement. 

Ainsi, la signification énergétique de l'équation de Bernoulli 
pour un filet élémentaire de liquide parfait est la constance de l'éner- 
gie spécifique totale du liquide le long du filet. Par conséquent, 
l'équation de Bernoulli exprime le principe de la conservation de 
l'énergie mécanique dans un liquide parfait. 

L'énergie mécanique d’un liquide en mouvement peut se pré- 
senter sous. trois formes différentes: l'énergie de position, l'énergie 
de pression et l'énergie cinétique. La première et la troisième 
de ces formes ont déjà été étudiées en mécanique et sont également 
propres aux corps solides et liquides. Pour ce qui est de l'énergie 
de pression, cette forme d'énergie n'est propre qu'aux liquides. 

Au cours du déplacement d'un liquide parfait, une des formes 
d'énergie peut se transformer en une autre forme, mais, comme il 
s'ensuit de l'équation de Bernoulli, cette transformation doit s’ef- 
fectuer de telle façon que l'énergie spécifique totale reste constante. 

Il est facile de transformer l'énergie de pression en travail méca- 
nique. Un dispositif des plus simples permettant d'effectuer cette 
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transformation, se compose d’un cylindre et d’un piston (fig. 27). 
Démontrons que, dans ce cas, chaque unité de poids du liquide four- 
nit un travail dont la valeur est égale à la hauteur piézométrique. 

Soit S la surface du piston, L sa course et p la pression effective 
du liquide qui est amené dans la chambre gauche du cylindre; la 
pression effective de l’autre côté du piston est nulle. Dans ces condi- 
tions, la pression totale du liquide, 
ne égale à la force extérieure P qui 
doit être vaincue pour effectuer la cour- 
se du piston, peut être exprimée de 
la façon suivante: 


P=— ps, 
et son travail: 


| | E = pSL. 


Le poids de la quantité de liquide 
. qu'il est indispensable d'introduire 
Fig. 27. Te piston Gans le cylindre pour réaliser ce tra- 
vail est égal au poids du liquide qui 
peut remplir le volume du cylindre, c'est-à-dire: 
G = SLY. 


: Par conséquent, le travail effectué par un kilogramme de liquide 
es 


| 
| 


| 


| 


E _pSL _p 
7 G  SEY Y° 

On écrit souvent l'équation de Bernoulli sous une autre forme. En 
multipliant tous les termes de l’équation (4.12) par y, nous obtenons 


vi v, 
AYHP TV 7 AY Ps EYE - (4.13) 


Maintenant, les termes de l’équation de Bernoulli ont la dimen- 
sion de la pression (kg/m*) et sont appelés : 
zy — la pression de pesanteur ; 
p — la pression hydromécanique (ou bien simplement la 


à pression) ; 


u? u? : 5 ° , 2141 
Y2% 05 — la pression dynamique ou surpression d'arrêt . 
L'équation de Bernoulli pour un filet de liquide parfait peut 


être aussi facilement obtenue par intégration des équations diffé- 
rentielles du mouvement d’un liquide parfait (voir l’appendice). 


* 1] faut avoir en vue que la seule pression qui existe réellement dans un 
courant, c'est-à-dire la contrainte créée par la force superficielle normale, est 
la pression p. Cependant, les deux autres grandeurs (2v et e5) peuvent être 
facilement transformées en pressions correspondantes p, c’est pourquoi elles 
peuvent être symboliquement appelées pressions. 
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& 16. ÉQUATION DE BERNOULLI POUR UN COURANT RÉEL 


En passant du filet élémentaire de liquide parfait à un courant 
réel, c’est-à-dire à un courant de liquide visqueux à dimensions 
finies et limité par des parois solides, il est indispensable de 
tenir compte, tout d’abord, de l’irrégularité de la répartition 
des vitesses dans les sections et, ensuite, des pertes d'énergie 
(de charge). Ces phénomènes sont tous deux causés par la viscosité 
des liquides. 

Quand un liquide visqueux se déplace le long d'une paroi solide, 
par exemple dans un tuvau, le courant est ralenti par l'action de la 
viscosité et aussi par l’action des forces d'attraction moléculaire 
entre le liquide et la paroi. C’est pourquoi les vitesses les plus éle- 
vées se rencontrent dans la partie centrale du courant; à mesure que 
l’on se rapproche de la paroi, la vitesse diminue pratiquement jusqu'à 
zéro. La répartition des vitesses est alors semblable à celle qui est 
représentée sur la fig. 28. 

L'irrégularité de la répartition des vitesses entraîne le glissement 
des couches liquides les unes par rapport aux autres, ce qui a pour 


no: nn © mu © 


Fig. 28. Répartition des vitesses dans un courant. 


résultat de créer des efforts tangentiels, c'est-à-dire des forces de frot- 
tement. De plus, le mouvement d'un liquide visqueux s'accompagne 
souvent de la rotation des particules, de mouvements tourbillonnai- 
res et de brassage. Ces mouvements supplémentaires exigent une 
certaine dépense d'énergie, c'est pourquoi l'énergie spécifique d'un 
liquide visqueux en mouvement (la hauteur totale) ne reste pas cons- 
tante comme dans le cas d’un liquide parfait, mais se dépense peu 
à peu pour vaincre la résistance au mouvement et, par conséquent, 
diminue le long du courant. 

Du fait de l’irrégularite de la répartition des vitesses, il devient 
nécessaire de prendre en considération la vitesse moyenne v,, (voir le 
$ 14) ainsi que la valeur moyenne de l'énergie spécifique du liquide 
dans une section donnée. 

Avant de procéder à l'établissement de l'équation de Bernoulli 
pour un courant réel, admettons le fait suivant: à tous les points des 
sections transversales considérées du courant, la loi fondamentale 
de l'hydrostatique, par exemple sous la forme (2.3), est applicable, 
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c’est-à-dire que la hauteur hydrostatique est constante dans la section 
considérée : 


z2+ = const (dans les limites d’une même section). 


De ce fait, nous supposons que, pendant le mouvement d’un 
liquide, des filets séparés agissent transversalement les uns sur les 
autres avec la même pression qu’en état de repos. Cela correspondra 
à la réalité et pourra être démontré théoriquement dans le cas où 
le mouvement, dans les sections transversales considérées, sera à 
filets parallèles. C’est pourquoi nous allons maintenant considérer 
ce dernier cas. 

Faisons intervenir la notion de puissance du courant. Nous ap- 
pellerons puissance du courant dans une section donnée l'énergie 
totale qui est portée par le courant à travers la section considérée, 
pendant l’unité de temps. Etant donné qu'en différents points d’une 
section transversale du courant, les particules liquides possèdent 
des énergies différentes, exprimons tout d’abord la puissance élémen- 
taire, c’est-à-dire la puissance d’un filet élémentaire, sous la forme 
du produit de l’énergie spécifique totale du liquide au point consi- 
déré par le débit élémentaire en poids. Nous aurons alors 


= _ LR 
dN = HydQ = (2+ £ +5) vudS. 


La puissance du courant tout entier est l'intégrale de l’expres- 
sion précédente prise dans toute la surface, c’est-à-dire : 


= PR 
N=vi(s+ 2 +2) udS, 
ou bien, en tenant compte de notre supposition: 


N=v(s+4)(oas+ 2 (os. 


Déterminons la valeur moyenne de l'énergie spécifique totale du 
liquide dans une section donnée en divisant la puissance totale du 
courant par son débit en poids. En utilisant l'expression (4.4), nous 
aurons 

SES A LE OPEL Le 
Hn= g=2 + Et L as. 


Après avoir multiplié et divisé le dernier terme par v?, nous ob- 
tenons 


H=:324 p=ithtos, (4.14) 
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où a est un coefficient sans dimension qui tient compte de l’irrégu- 
larité de la répartition des vitesses et qui est égal à 


! vtdS 
Œ = 


- (4.15) 


En multipliant le numérateur et le dénominateur de l'expression 
(4.15) par € il est facile de se rendre compte que le coefficient « 


est le rapport de l'énergie cinétique réelle du courant dans une sec- 
tion donnée à l'énergie cinétique de ce même courant dans cette 
même section, quand la répartition des vitesses est régulière. 

Dans le cas de la répartition habituelle des vitesses (fig. 28), 
le coefficient a est toujours supérieur à l’unité', tandis que dans le 
cas où la répartition des vitesses est régulière, il est égal à l'unité. 

Considérons deux sections d’un courant réel, et désignons les 
valeurs moyennes de l'énergie spécifique (de la hauteur totale) du 
liquide dans ces deux sections, respectivement par H,, et H,.; ce 
sera 

H,,=4H,,+2h, (4.16) 


ici, Zh — perte totale d'énergie spécifique (de charge) entre les deux 
sections considérées. 

En se servant de la formule (4.14), on peut écrire l'équation pré- 
cédente sous la forme suivante : 


U 


+24. (4.16') 


2 
p Umi p 
A+ Te D “Aty Toa 


C'est l'équation de Bernoulli pour un courant réel. Cette dernière 
équation diffère de l'équation analogue pour un filet élémentaire 
de liquide parfait par le terne qui représente la perte d'énergie spé- 
cifique (de charge) et par les coefficients qui tiennent compte de l'ir- 
régularité de la répartition des vitesses. De plus, les vitesses qui ren- 
trent dans cette dernière équation sont les vitesses moyennes dans 
les sections correspondantes. 

Cette équation peut être représentée graphiquement par un dia- 
gramme, de la même façon que pour un liquide parfait, en tenant 
compte de la perte de charge. Cette dernière grandeur est elle aussi 
une hauteur particulière qui augmente sans arrêt le long du cou- 
rant (fig. 29). 

Si, pour un filet de liquide parfait, l'équation de Bernoulli tra- 
duit le principe de la conservation de l'énergie mécanique, pour un 
courant réel elle est l’équation de bilan d'énergie, compte tenu des 


1 Ce fait peut être démontré si l’on exprime dans la formule (4.15) la vi- 
tesse uv sous forme de la somme vu=v,,+ Av, ce qui donne, au lieu d’une, quatre 
intégrales, et si l’on analyse la valeur de chacune de ces intégrales. 
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pertes. Il va de soi que l’énergie qui est perdue par le liquide le 
long de la portion eonsidérée du filet ne disparaisse pas sans laisser de 
traces, mais se transforme seulement en un autre genre d'énergie — 
l'énergie thermique, ceci entraînant une certaine augmentation de 
la température du liquide. 


Fig. 29. Interprétation graphique de l'équation de Bernoulli pour 
un courant réel. 


La diminution de la valeur moyenne de l'énergie spécifique to- 
tale du liquide le long du courant, rapportée à l'unité de longueur, 
est appelée pente hydraulique. La variation d'énergie potentielle 
du liquide rapportée à l'unité de longueur est appelée pente piézomé- 
trique. Il est évident que dans un tuyau de diamètre constant pour 
lequel la répartition des vitesses est invariable, les deux pentes 
citées sont les mêmes. 


$ 17. PERTES DE CHARGE (NOTIONS GÊNÉRALES) 


Les pertes d'énergie spécifique ou bien, comme on les appelle 
souvent, les pertes de charge dépendent de la forme, des dimensions 
et de la rugosité du canal, de la vitesse d'écoulement et de la visco- 
sité du liquide mais non de la valeur absolue de la pression qui règne 
dans le liquide. Quoique la viscosité soit la cause première de toute 
perte de charge, elle n’a pas toujours une influence sensible sur 
la grandeur de ces pertes. Ce fait sera considéré plus loin d’une 
façon plus détaillée. 

Ainsi que le montrent les expériences, dans beaucoup de cas, les 
pertes de charge sont à peu près proportionnelles au carré de la vi- 
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tesse, c'est pourquoi, depuis très longtemps, en hydraulique on a adop- 
té la forme suivante d'expression des pertes de charge: 


Um 
et des pertes de pression: 
Un 
p=hY =È % Ÿ- 


Cette expressiofñ est commode car elle contient le coefficient de 
proportionnalité sans dimension # qui est appelé coefficient de pertes 
de charge et la hauteur dynamique qui rentre dans l'équation de 
Bernoulli. 

Ainsi, le coefficient de pertes de charge & est le rapport de la 
perte de charge à la hauteur dynamique. 


4) d) d 


Fig. 30. Schémas de résistances hydrauliques locales. 
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En général, on distingue deux genres de pertes de charge: Îles 
pertes locales et les pertes réparties. 

Les pertes locales d'énergie sont dues à ce que l’on appelle les 
résistances hydrauliques locales, c’est-à-dire aux variations locales 
de la forme et des dimensions du canal. Le passage d’un liquide à 
travers ces variations de forme entraîne des variations de vitesse 
et, en général, la formation de tourbillons. 

Sur la fig. 30 sont représentés à titre d'exemple des dispositifs 
qui causent des résistances locales : une vanne (a), un diaphragme (b), 
un coude (c) et un robinet (d). 

Les pertes locales d'énergie peuvent être déterminées à l’aide 
de la formule (4.17) de la façon suivante: 


h=ti3 (4.171) 
ou bien: 
u? 
Pi=GigY 


Cette expression est souvent appelée formule de Weisbach. 
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Ici, v est la vitesse moyenne dans les sections du tuyau contenant 
la résistance locale considérée‘. Au cas où le diamètre et, par consé- 
quent, la vitesse dans le tuyau varient le long de ce tuyau, il est 
plus commode de choisir, comme vitesse de calcul, la vitesse la plus 
élevée, c'est-à-dire celle qui correspond au plus petit diamètre du 
tuyau. Chaque résistance locale est caractérisée par son coefficient 
de pertes de charge &, que l’on peut considérer, dans la plupart des 

cas, comme étant appro- 
ximativement constant pour 
une forme donnée de la 
résistance locale. Les résis- 
- tances locales seront étu- 
diées d’une façonplus détail- 

lée au chapitre VIII. 
Les pertes réparties dues 


— + RE Ce -.—— au frottement sont des per- 
: d=| tes d'énergie qui. prises à 
— "77 part, naissent dans des 

l tuyaux à section constante, 


Fig. 31. Perte de charge due au frotte- c'est-à-dire quand l'écoule- 
ment dans un tuyau. ment est régulier, et qui 


augmentent proportionnel- 
lement à la longueur du tuyau (fig..31). Ce genre de pertes est causé 
par le frottement intérieur qui se produit dans les liquides, c’est 
pourquoi il se rencontre non seulement dans les tuyaux rugueux, mais 
encore dans les tuyaux lisses. 

La perte de charge due au frottement peut être exprimée à l’aide 
de la formule générale des pertes hydrauliques (4.17) de la façon sui- 
vante : 


v? 
h=be - (4.18) 


Cependant, il est plus commode d’exprimer le coefficient &, en fonc- 


tion de la longueur relative du tuyau +. 


Considérons un élément de tuyau de section circulaire dont la 
longueur est égale à son diamètre et désignons son coefficient de per- 
tes de charge qui rentre dans la formule (4.18) par À. Alors, pour un 
tuyau de longueur ! et de diamètre d tout entier (voir la fig. 31), 


le coefficient de pertes de charge sera _ fois plus grand, c’est-à-dire 
que 
Cr = À 


1 Dans ce qui va suivre, nous n’emploierons l'index em» pour la vitesse v 
que dans le cas où l’on peut confondre la vitesse moyenne avec la vitesse locale. 
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et, à la place de la formule (4.18), nous aurons 
lui 


ou bien: 
lv 


D'habitude, la formule (4.18’) est appelée formule de Darcy. 

Nous appellerons le coefficient À coefficient de pertes de charge 
réparties ou bien coefficient de frottement dans les tuyaux. C'est le 
coefficient de proportionnalité entre les pertes de charge réparties 
et le produit de la longueur relative du tuyau et de la hauteur 
dynamique. 

Il est facile de déterminer la signification physique du coeffi- 
cient À si l’on considère la condition de régularité du mouvement, 
dans un tuyau, d’un volume cylindrique de liquide de longueur ! 
et de diametre d (voir la fig. 31), c'est-à-dire l’égalité à zéro de 
la somme des deux forces qui agissent sur ce volume: la force de 
pression et la force de frottement. Cette égalité s'exprime sous la 
forme suivante : 


e Pr — dit, = 0, 


où +, est la tension de frottement qui agit sur la paroi du tuyau. 
Par conséquent, en tenant compte de la formule (4.19), il est 
facile d'obtenir 


4T 
À = , (4.20) 
Er 

c'est-à-dire que le coefficient À est une grandeur proportionnelle au 
rapport de la force de frottement agissant sur la paroi du tuyau 
à la pression dynamique calculée à partir de la vitesse moyenne. 

Les pertes de charge dans les canaux fermés, c'est-à-dire dans les 
tuyaux où l'écoulement du liquide s’effectue à pleine section (sans 
surface libre), font diminuer, le long du courant, l’énergie poten- 


tielle spécifique du liquide (2+2) . Dans ce cas, l'énergie cinétique 


du liquide (a) varie, suivant la variation des dimensions de la sec- 


tion transversale du canal, du fait que cette énergie ne dépend que 
de la vitesse qui est déterminée par le débit et par l'aire de section: 


U=F : 


Par conséquent, dans un tuyau de section constante la vitesse 
et l’énergie cinétique spécifique restent constantes. Dans ce cas, les 
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pertes de charge sont égales à la différence des indications de deux 
piézomètres (voir les fig. 30 et 31). 

Le calcul des pertes de charge pour différents cas concrets est 
une des questions principales de l’hydraulique qui sera étudiée dans 
les deux chapitres suivants. 


& 18. EXEMPLES D'APPLICATION DE L'ÉQUATION 
DE BERNOULLI DANS LA TECHNIQUE 


L'équation de Bernoulli, qui a été obtenue aux paragraphes précédents, 
exprime la loi principale régissant le mouvement permanent des liquides. La 
forme sous laquelle a été obtenue l'équation de Bernoulli permet déjà d'étudier 
et de comprendre le fonctionnement de toute une série de dispositifs dont l’em- 
ploi est basé sur cette loi importante. 
Considérons ces dispositifs. 

1. Le débitmètre à rétrécissement 
ou bien jaugeur Venturi est un dispo- 
sitif que l’on installe dans les condui- 
tes et qui provoque le rétrécissement 
du courant (fig. 32). Ce débitmètre se 
compose d’un élément de tuyau qui se 
rétrécit peu à peu dans le sens du cou- 
rant (le convergent) et d’un élément 
qui s'’élargit graduellement dans le 
même sens (le divergent). À mesure 
que la section diminue, la vitesse du 
courant augmente et la pression di- 
minue. Îl apparaît alors, entre la 
section maximum et la section mini- 
mum, une différence de pression qui 
peut être mesurée à l’aide de pire 
| - . hits : mètres ou bien d’un manomètre diffé- 
Fig. 32. Po Un Aebitmere 4  rentiel en U et qui est fonction du 

débit. Determinons la relation qui 
existe entre ces deux variables. 

Désignons dans la section Z—1 du courant qui se trouve juste avant le con- 
vergent, la vitesse par v,, la pression par p, et l'aire de section par S,, et dans la 
section 2—2, c'est-à-dire dans la section minimum du courant, les grandeurs 
déjà citées respectivement par v,. p, et S,. En outre, désignons par À H la chute 
indiquée par les piézomètres connectés aux sections considérées. 

Ecrivons pour la première et la deuxième section du courant l'équation de 


Bernoulli et l'équation de continuité (en supposant que la répartition des vites- 
ses soit régulièr e) : 


& 
NQ 


Pi vi p° v, 

_+—=—+<—+h; 

ve y tæ% 
VS, = 0:82, 


où h, est la perte de charge entre les secti ons /—J et 2—2. 
En tenant compte de ce que 


h,= 


= AH, 


déterminons à l’aide de ce système d'équations une des vitesses, v, par exemple : 


VE 
(SV + 


Q=ns, 5) — (4.21) 
I-(S) +6 
ou bien : 

Q=C V AH. (4.21°) 


où C—grandeur qui. pour un débitmètre donné, est constante et égale à 


Case = 
V TR 


Si l’on connaît la grandeur C, il est facile, à l’aide des indications des pié- 
zomètres, de déterminer le débit de liquide dans une conduite à n'importe quel 
moment, d’après la formule (4.21°). La constante C peut’être calculée théori- 
quement, mais il est plus exact de la déterminer expérimentalement en se basant 
sur les résultats des essais du débitmètre. 

La fonction qui lie A et Q est parabolique et si l’on porte en abscisse le 
carré du débit, le graphique de cette fonction est une figne droite. 
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Fig. 33. Schémas de tuyères et d'un diaphrägme de 
mesure. 


Très souvent, pour mesurer la chute de pression dans le débitmètre, on 
emploie au lieu de deux piézomètres, un manomètre différentiel à mercure 
(fig. 32). Vu qu'’au-dessus du mercure, dans les tubes du manomètre, se trouve le 
liquide dont on veut mesurer le débit et dont le poids spécifique est y, nous 
pouvons écrire que 

AH=Ah HET, 


I1 faut remarquer que, pour un débitmètre à rétrécissement, la présence 
d’un divergent n'est pas nécessaire. Le débitmètre peut n'être constitué que par un 
ajutage emmanché à la presse dans le tuyau (fig. 33, a) ou bien fixé entre deux 
brides (fig. 33,b). Dans ce cas, on peut assurer un rétrécissement de la section du 
courant aussi régulier que dans le cas représenté sur la fig. 32, mais, en aval 
de l’ajutage, l'épanouissement du courant s'effectue spontanément et s’accom- 
pagne de la formation de tourbillons. Ceci explique poses la résistance d’un 
ajutage seul est plus élevée que lorsqu'il est muni d’un diffuseur. 
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Le débitmètre peut encore être exécuté en forme de diaphragme (fig. 33, c) 
mais, dans ce cas, il faut tenir compte de ce que, du fait de la contraction sup- 
plémentaire de la veine, la section d’aire minimum se trouvera à droite du plan 
du diaphragme et sera inférieure à l'aire de l'orifice du diaphragme. 

Pour les dispositifs qui viennent d’être cités, la formule (4.21’) est aussi 
applicable à condition d’y faire entrer un cuefficient de correction qui, pour des 
formes normalisées du débit- 
mètre, peut être trouvé dans 
un ouvrage de référence corres- 
pondant. 

Les débitmètres à rétrécis- 
sement qui viennent d'être 
décrits sont les plus précis et 
l’on s’en sert pour effectuer 
l'étalonnage des débitmètres 
moins sûrs. 

2. Le carburateur des mo- 
teurs à piston à combustion 
interne est destiné à assurer 
l'aspiration de l'essence ainsi 
que son mélange avec un courant 
d’air (fig. 34). Le courant d'air 
qui est aspiré par le moteur se 
rétrécit justement à l’endroit où 
est installé le pulvérisateur d’es- 
sence (extrémité du tube). La 
vitesse de l’air dans cette section 

Fig. 34. Schéma d'un carburateur. augmente, tandis que la pres- 

sion, en accord avec la loi de 

Bernoulli, diminue. Grâce à 

cette diminution de pression, l'essence est aspirée et s'écoule dans le courant 
d’air en passant par le pulvérisateur. | 

Déterminons la relation qui existe entre les débits en poids d'essence G, et 
d'air G, pour des dimensions (D et d) et des coefficients de pertes de charge donnés 
de la conduite d'air (&,) et du gicleur (Le). Ici, nous ferons abstrartion de la 
résistance présentée par la conduite d’essence. 

Ecrivons l'équation de Bernoulli pour le courant d'air (sections 0—0 et 
2—2) et, ensuite, pour le courant d'essence (sections 1—1 et 2—2); ceci nous 
donne (en admettant quez,=z2, et a=1l) 


n nt ZT % 
PA __ P2 Use 1e 
Ye NE +6 2g ” 


d’où : 

. . 
Ya LA + Ca) = Ye % | + Lo). 
Compte tenu a 1la:. que les débits en poids sont 


x D' nd? 
G;= 147 UsaYa et Ge=— 4 Use Yes 


(VERS 


nous obtenons 
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3. Une pompe à jet d'eau est constitué par un ajutage À qui se rétrécit peu 
à peu dans le sens du courant (fig. 35) et qui, de ce fait, assure l'étranglement du 
courant, et par un divergent C qui est installé à une certaine distance de l’aju- 
tage dans la chambre B. En raison de l’augmentation de la vitesse du courant, la 
pression dans le jet et dans la chambre B tout entière s’abaisse considérable- 
ment. Dans le tuyau divergent, la vitesse diminue et la pression s'élève à peu 
près jusqu’à la pression atmosphérique (au cas où le liquide s'écoule dansl’atmos- 


Fig. 35. Schéma d’un éjecteur. Fig. 36. Schéma d'un tube de 
pression totale. 


phère) ; par conséquent, dans la chambre B, la pression est en général inférieure à 
la Do atmosphérique, c'est-à-dire qu’il s’y produit une dépression (un 
vide). 

Cette dépression force le liquide à monter du réservoir inférieur dans la cham- 
bre B, à travers le tuyau D ; dans cette chambre s’effectue la jonction et le bras- 
sage ultérieur des deux courants. Les pompes à jet d’eau sont utilisées dans 
différentes branches de la technique et, en particulier, dans les moteurs-fusées à 
combustible liquide. 


e vu? 
0 ! P, Pptp 7: Ur" 0 


Fig. 37. Schéma d'un tube Pitot pour la mesure de la vitesse 
des avions. 


4. Le tube de pression totale (ou bien tube de Pitot) sert à mesurer la vitesse 
des liquides. Soit un liquide qui se déplace dans un canal découvert à la vitesse v 
(fig. 36). Si l’on installe dans ce courant un tube coudé à angle droit dont l’ou- 
verture est dirigée à la rencontre du courant, le liquide à l’intérieur du tube s'élève 
jusqu’à un niveau supérieur à la surface libre, d’une valeur égale à la hauteur 
dynamique. Ceci s'explique du fait que la vitesse des particules liquides qui 
arrivent en face de l’ouverture du tube devient nulle et, par conséquent, la pres- 
sion augmente et devient égale à la pression dynamique. La mesure de l’éléva- 
tion du liquide dans le tube permet de déterminer facilement la vitesse du cou 
rant 
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La mesure de la vitesse de vol des avions est basée sur ce même proepe Sur 
la fig. 37 est représenté le schéma d’un tube de vitesse destiné à mesurer les 
faibles vitesses de vol (relativement à la vitesse du son). 

Ecrivons l’équation de Bernoulli pour un filet d'air qui arrive en face du 
tube, puis s’écoule le long de sa paroi. En considérant les sections 0—0 (courant 
non perturbé) et 1—Z (où v—0), 
nous avons 

2 


we 
Pe+Q CI = Pi; 


On peut admettre que les 
ouvertures latérales du tube trans- 
mettent  approximativement la 
pression du courant non perturbé, 
Ps © Pos Par conséquent, en tenant 
compte des résultats précédents, 
nous obtenons 


Fig. 38. Schéma d'utilisation de la _. V 2 
surpression dynamique. © 0 (Ps —P2) 


5. La surpression due à la vitesse 

| (fig. 38) est très employée sur les 

avions pour augmenter la pression dans les réservoirs contenant le carburant et 

d'autres liquides. Quand la vitesse de vol n’est pas très élevée, la surpression 

obtenue dans un réservoir est à peu près égale à la pression dynamique calcu- 
lée d’après la vitesse de vol et la masse spécifique de l'air. 


CHAPITRE V 


RÉGIMES D'ÉCOULEMENT DES LIQUIDES DANS 
LES TUYAUX. SIMILITUDE MÉCANIQUE 


& 19. RÊGIMES D'ÉCOULEMENT DES LIQUIDES DANS 
LES TUYAUX 


Les expériences montrent que deux régimes ou bien deux genres 
d'écoulement des liquides (et des gaz) sont possibles dans les tuyaux : 
l'écoulement laminaire et l'écoulement turbulent. 

L'écoulement laminaire est un écoulement stratifié qui a lieu 
sans brassage des particules liquides et sans pulsations de la vitesse. 
Dans un tel courant, la forme des lignes de courant est entièrement 
déterminée par la forme du canal dans lequel s'écoule le liquide. 
Dans le cas de l’écoulement laminaire d’un liquide dans un tuyau 
rectiligne de section constante, toutes les lignes de courant sont pa- 
rallèles à l’axe du tuyau, c’est-à-dire qu'elles sont, elles aussi, 
rectilignes. Un piézomètre connecté à un tuyau à l'intérieur du- 
quel le mouvement du liquide est laminaire, montre que la pression 
(et la vitesse) est constante dans le temps et que les pulsations font 
défaut. De ce fait, l’écoulement laminaire est un écoulement par- 
faitement ordonné qui est permanent au cas où la pression initiale 
est constante. | 

Cependant, il ne faut pas croire que l’écoulement laminaire soit 
un écoulement non tourbillonnaire car, dans ce cas, quoique l’on ne 
voit pas de tourbillons distincts, le mouvement detranslation du li- 
quide s’accompagne du mouvement rotatoire ordonné de particules 
liquides autour de centres instantanés, à des vitesses angulaires bien 
déterminées. 

L'écoulement turbulent est un écoulement qui s’accompagne d’un 
brassage intense du liquide et de pulsations des vitesses et des pres- 
sions. Dans un écoulement turbulent, les lignes de courant ne sont 
qu’approximativement déterminées par la forme du canal. Le mou- 
vement des particules liquides est désordonné et leurs trajectoires 
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sont souvent des courbes de forme très compliquée. Ceci s'explique 
par le fait que dans un écoulement turbulent, outre le mouvement 
principal de translation du liquide le long du tuyau, ont lieu des 
déplacements transversaux et des mouvements rotatoires de volumes 
séparés de liquide. 

Les régimes cités d'écoulement des liquides peuvent être étudiés 
dans l'appareil suivant (fig. 39). Cet appareil se compose du réservoir 
À rempli d’eau auquel est relié le tube en verre B avec le robinet C à 
son extrémité et du récipient D qui contient une solution aqueuse 
d'un colorant quelconque. Ce colorant, à travers le tube F, peut être 
introduit sous forme d’un filet fin à l’intérieur du tube en verre B. 

Si nous ouvrons un peu le robinet C et, de ce fait, nous donnons à 
l’eau la possibilité de s'écouler dans le tube à faible vitesse après 
quoi nous introduisons, à l’aide du robinet E, du colorant dans le 
courant liquide, nous constatons que le colorant dans le tube ne se 


a 2 


nt 


QU 
Fig. 39. Schéma de l'appareil destiné à la démonstration 
des régimes d'écoulement. 


mélange pas au courant d’eau. Le filet de colorant reste nettement 
visible sur toute la longueur du tube en verre, ce qui démontre le 
caractère stratifié de l’écoulement et l’absence be brassage. Un tel 
écoulement est laminaire. 

Au fur et à mesure que la vitesse d'écoulement de l’eau augmente, 
ce qui peut être obtenu par ouverture du robinet C, les premiers temps 
l'aspect de l'écoulement ne change pas; ensuite, à partir d’une cer- 
taine vitesse, le régime d'écoulement change brusquement. Au sor- 
tir du tube d’amenée du colorant, le filet coloré se met à onduler, 
après quoi il s’élargit et se mélange au courant d'eau; à ce moment, 
les tourbillons et les mouvements rotatoires du liquide sont nette- 
ment visibles. Ceci indique que le régime d'écoulement est devenu 
turbulent (voir la fig. 39, en haut). 

Si, ensuite, nous diminuons la vitesse du courant d'eau, le ré- 
gime laminaire se rétablit. 

Le changement du régime d'écoulement dans un tuyau donné 
se produit à une vitesse bien déterminée du courant qui est appelée 
vitesse critique (v,). Comme le montrent les expériences, la valeur 
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de cette vitesse est proportionnelle à la viscosité (v) et inversement 
proportionnelle au diamètre du tuyau (d), c’est-à-dire que 


V 
VE, =R—. 


Il se trouve que le coefficient sans dimension À qui rentre dans 
cette formule est universel, c'est-à-dire qu’il est le même pour tous 
les liquides et les gaz et re dépend pas du diamètre des tuyaux. 

Cela signifie que le changement du régime d'écoulement a lieu 
pour une proportion bien déterminée entre la vitesse, le diamètre 


et la viscosité, soit 
Ue 


R=—. 


Vv 


Ce nombre sans dimension est appelé nombre critique de Rey- 
nolds, en l'honneur du savant anglais qui, le premier, établit ce cri- 
tère, et est désigné de la façon suivante: 


Res; = ——. (5.1) 


Comme le montrent les expériences, le nombre critique de Rey- 
nolds est d'environ 2300. 

Cependant, on peut envisager non seulement le nombre critique 
de Reynolds Re,, qui correspond au changement du régime d’écou- 
lement, mais encore le nombre de Reynolds en général, qui peut être 
calculé suivant la vitesse correspondante du courant donné, c'’est-à- 
dire : 

Re = —. (5.2) 


Ainsi, nous obtenons un critère qui nous permet de juger du 
régime d'écoulement qui existe dans un tuyau. En fait, tant que 
Re<Re,,, l'écoulement ne peut être que laminaire. Quand Re > Re, 
l'écoulement est en général turbulent. 

Si l’on connaît la vitesse d’un écoulement liquide, le diametre 
du tuyau et la viscosité du liquide, on peut déterminer par le calcul 
le régime d'écoulement, ce qui est très important pour les calculs hy- 
drauliques ultérieurs. 

En pratique, les écoulements laminaires se rencontrent dans tous 
les cas où, dans les tuyaux, s’écoulent des liquides très visqueux, par 
exemple, des huiles de graissage, des mélanges à base de glycérine, 
etc. 

L'écoulement turbulent se rencontre en général dans les conduites 
d’eau, ainsi que dans les tuyaux où s’écoulent de l'essence, du pé- 
trole, des alcools et des acides. Sur les avions, par exemple, on ren- 
contre dans les tuyaux aussi bien les écoulements laminaires que les 
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écoulements turbulents. Dans les systèmes de graissage et dans les 
systèmes hydrauliques le régime d'écoulement est en général laminai- 
. LT que dans les systèmes d’amenée du carburant il est turbu- 
ent. 

Le changement du régime d'écoulement quand on atteint le 
nombre Re. s'explique par le fait qu’un des régimes perd tandis 
que l’autre acquiert sa stabilité. Quand Re<Re.,, le régime laminaire 
est tout à fait stable: les agitations artificielles de toutes sortes ainsi 
que les perturbations du courant (ébranlement du tuyau, introduction 
dans le courant d’un corps en vibration, etc.) s’amortissent sous 
l’action de la viscosité et le régime laminaire se rétablit. Dans ces 
conditions, le régime turbulent est instable. 

Au contraire, quand Re > Re,,, le régime turbulent est stable 
tandis que le régime laminaire est instable. 

De ce fait, le nombre critique Re. qui correspond au passage du 
régime laminaire au régime turbulent est un peu plus élevé que Re., 
qui correspond à la transformation inverse. Dans des conditions par- 
ticulières, qui peuvent être obtenues dans les laboratoires, les facteurs 
pouvant entraîner l'agitation du courant étant complètement éli- 
minées, on arrive à conserver le régime laminaire à nombre Re de 
beaucoup supérieur à Re... Cependant, dans ces conditions, le régime 
laminaire est tellement instable qu'il suffit, par exemple, de heur- 
ter légèrement le tuyau pour que, rapidement, le régime devienne 
turbulent. En pratique et surtout dans le cas des conduites montées 
sur les avions, on rencontre en général des conditions qui favori- 
sent l’agitation: la vibration des conduites, les résistances hydrau- 
liques locales, l’irrégularité (la pulsation) du débit, etc., c’est pour- 
quoi le fait que nous venons de citer a plutôt une signification de 
principe que pratique. 

La question de la stabilité du régime d'écoulement laminaire 
ainsi que celle du mécanisme de l'agitation n’est pas encore résolue 
théoriquement. Cependant, les recherches effectuées dans ce sens 
montrent que, dans un tuyau de section circulaire, l'agitation est 
favorisée par des facteurs tels que la distance à la paroi du point 
considéré, la valeur de la vitesse et de son gradient transversal du'dy. 
Ce sont les particules liquides qui se trouvent au centre du courant 
qui sont les plus éloignées de la paroi et qui possèdent la vitesse la 
plus élevée, mais à cet endroit, le gradient dvjdy est nul. Au con- 
traire, sur la paroi, le gradient transversal des vitesses est maximum 
tandis que la vitesse et la distance y sont minima et même nulles. 
De ce fait, le début de l’agitation d’un courant laminaire qui s'écou- 
le dans un tuyau rectiligne à section constante a lieu quelque part, 
entre l’axe du tuyau et sa paroi, mais, cependant, plus près de la 
paroi. 


1 Ce fait a une importance pratique pour l’aérodynamique des ailes d’avions 
(ailes laminarisees). 
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& 20. SIMILITUDE MÉCANIQUE 


Le nombre de Reynolds que nous avons introduit ay paragraphe 
précédent joue un rôle important en hydraulique ainsi qu'en aéro- 
dynamique, car c’est un des critères principaux de similitude mé- 
canique. La similitude mécanique, c'est la similitude des courants 
de liquides qui comprend les similitudes géométrique, cinématique 
et dynamique. 

La similitude géométrique signifie la proportionnalité des dimen- 
sions correspondantes et l'égalité des angles correspondants. En hy- 
draulique, nous entendrons par cette notion la similitude des surfaces 


U 


Fig. 40. Courants semblables. 


qui limitent les courants liquides, c'est-à-dire la similitude des ca- 
Fi ainsi que la similitude de leur position par rapport à l’horizon 
ig. 40). 

La similitude cinématique signifie la similitude des lignes de cou- 
rant et la proportionnalité des vitesses correspondantes. Il est évi- 
dent que la similitude cinématique des courants n’est possible qu’au 
cas où est assurée la similitude géométrique de leurs canaux. 

La similitude dynamique signifie la proportionnalité des forces 
qui agissent sur des éléments correspondants de courants cinémati- 
quement semblables ainsi que l'égalité des angles qui caractérisent 
la direction de ces forces. 

En général, dans les courants liquides agissent des forces de na- 
ture différente telles que les forces de pression, de viscosité (de frot- 
tement), de pesanteur, etc. L'établissement de la proportionna- 
lité entre ces diverses forces correspond à ce que l’on appelle la si- 
militude mécanique complète. 

Par exemple, la proportionnalité des forces de pression P et des 
forces de frottement F qui sollicitent les volumes correspondants 
dans les courants / et 7/7 peut être écrite de la façon suivante: 


P\ _/P 
(F) 1 ( F Jar 

En pratique, il est très difficile de réaliser la similitude mécani- 

que complète, c'est pourquoi, en général, on a affaire à la similitude 
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partielle (incomplète) pour laquelle n’est assurée que la proportion- 
nalité des forces principales. Pour des courants sous pression, c'est- 
à-dire dans les tuyaux, les machines hydrauliques, etc., les calculs 
montrent que les forces principales sont la pression et le frottement 
ainsi que leurs résultantes. On peut démontrer que ces dernières, 
dans le cas où les courants considérés sont semblables, sont propor- 


tionnelles au produit de la pression dynamique a et de la surface 


caractéristique S. 

En fait, pour une particule liquide dont l’une des dimensions est 
égale à A, la force est égale au produit de la masse et de l’accéléra- 
lion, c’est-à-dire que 

s du à dv ds s . du 
ici, À est le coefficient de proportionnalité sans dimension qui dé- 
pend de la forme de la particule; 

ds est le déplacement élémentaire de la particule. 

Multiplions et divisons l'expression ci-dessus par {* et un, ce 
qui revient à introduire, en plus des grandeurs qui se rapportent à 
la particule, des grandeurs correspondantes qui caractérisent le cou- 
rant tout entier; nous obtenons alors 

At /Al\S 0 U 2 
AF=k (?) — d (&) OUm e 

Les cinq grandeurs sans dimension de cette expression ont une 
même valeur pour des courants géométriquement et cinématiquement 
semblables et pour les particules correspondantes. Par conséquent, 
en substituant au signe d'égalité le signe de proportionnalité, on 
peut écrire pour ces courants : 


AF-< qu: f° 
ou bien, vu que /°-S et AF-<F, nous obtenons finalement 
F-quis. (5.3) 
Pour les courants semblables / et 7/7, nous aurons 
Fi _ (@mSh 


= 
pe 


Fu (Shi 


Éa) _ (as), 


Ce dernier rapport qui est constant pour des courants semblables 
est appelé nombre de Newton et est désigné par Ne. 
En liaison avec ce qui vient d'être dit, notons qu'à ce même 


produit qu‘ S, pour des courants semblables, sont proportionnelles 


ou bien: 
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les forces que ces courants exercent sur des corps qu’ils contournent; 
de tels corps pouvant être des parois solides, des aubes de turboma- 
chines, etc. Ainsi, par exemple, si un jet liquide vient buter contre 
une paroi infinie (fig. 41) qui lui est nor- 

male et, de ce fait, s'étale le long de la pa- } 

roi en changeant sa direction de 90°, le théo- 
rème de la quantité de mouvement permet 
de déterminer la force comme 


P=çQv= es (5.4) 


avec laquelle le courant liquide agit sur 
la paroi. Pour un autre angle d’inclinaison 
de la paroi ou bien pour une autre forme et 
d’autres dimensions de cette paroi, à la place 
de l'unité, dans cette formule on doit intro- 
duire un autre coefficient de proportion- 
nalité. 

Considérons tout d’abord le cas le plus { 
simple, qui est le mouvement d’un liquide Lo 
parlait dans un plan horizontal, c'est-à. Fig: RP finie. 
dire un mouvement où la viscosité est nulle ‘°°° F | 
et la pesanteur n’a aucune influence. 

Dans ce cas, z,—z, et l’équation de Bernoulli pour les sections 
I1—1 et 2—2 (voir la fig. 40) prend la forme suivante: 


P=psu? 


Pi v° Pa vi; 
vtæ vtr 
ou bien: 
Pi —Pa | _S& 
U, S; 
2 


Pour deux courants géométriquement semblables, le membre de 
droite de cette équation est constant ; de ce fait, le membre de gauche 
reste, lui aussi, constant, c’est-à-dire que les différences de pressions 
sont proportionnelles aux pressions dynamiques correspondantes : 


CODEN pe 


Ainsi, dans le cas du mouvement d'un liquide parfait incompres- 
sible sans action de la pesanteur, il suffit, pour assurer la simili- 
tude mécanique, de réaliser la similitude géométrique. La grandeur 
sans dimension qui est égale au rapport de la différence de pressions 
à la pression dynamique (ou bien au rapport de la différence des hau- 
teurs piézométriques à la hauteur dynamique) est appelée coeffi- 
cient de pression ou bien nombre d'Euler et est désignée par Eu. 
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Déterminons la condition à laquelle doivent obéir ces mêmes 
courants géométriquement semblables pour assurer leur similitude 
mécanique en présence des forces de viscosité et, par suite, de pertes 
d'énergie, c'est-à-dire la condition correspondant à l'égalité des 
nombres Eu des deux courants considérées. 

Maintenant, l'équation de Bernoulli prend la forme suivante: 


Pi ui _ Ps vs v, 
FT y Ag three 
ou bien: 
2 17 Pa S; 
ie Eu = «, — ©, —= + Lt. (5.6) 
pu, S, 


L'équation (5.6) montre que les nombres Eu auront la même 
valeur pour les courants considérés et que ces courants seront méca- 
niquement semblables à condition que leurs coefficients de pertes 
de charge & soient égaux entre eux (l'égalité des coefficients &, et a, 
pour les sections correspondantes de deux courants provient de leur 
similitude cinématique). Ainsi, dans des courants semblables, les 
coefficients & doivent être égaux entre eux, ce qui signifie que les 
pertes de charge dans les éléments correspondants (voir la fig. 40) 
sont proportionnelles aux hauteurs dynamiques; ceci peut être écrit 
sous la forme suivante: 


CETTE) 


Considérons le cas très important pour l’hydraulique, le mouve- 
ment avec frottement dans un tuyau cylindrique, pour lequel nous 
avons (voir $ 16) 


l 
th. 


Pour des courants géométriquement semblables, le rapport L 


est le même et, par conséquent dans le cas considéré, la condition de 
similitude mécanique consiste en l'égalité des coefficients À de ces 
deux courants. D’après la formule (4.20). le coefficient À peut être ex- 
primé à l’aide de la tension de frottement à la paroi +, et de la pres- 
sion dynamique de la façon suivante: 


4% 
= —+. 
F2 
Par conséquent, pour deux courants semblables / et 7/7, on peut 
écrire : 
To\ _/T 
(a ) u (as ie (5-7) 
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c'est-à-dire que les forces de frottement sont proportionnelles aux 
pressions dynamiques. 

. En tenant compte de la loi de frottement de Newton, on peut 
écrire la proportion suivante à la place de la précédente: 


du du 
CABLE |. 
pu® OS T 
Mais, vu que dans le cas de la similitude cinématique nous avons 
la proportion suivante : : 
don 
dy d? 


vu v 
(ta) (ne). 
pu? /,  \pu? /1 


. Après quelques transformations, nous obtenons la condition de 
similitude des courants, compte tenu des forces de viscosité : 


(a), (Gi) 


ou bien, en considérant les grandeurs inverses : 
Re, = Re... (5.8) 


Ceci exprime la loi de similitude de Reynolds qui peut être for- 
mulée de la façon suivante: {a similitude mécanique de courants 
géométriquement semblables, compte tenu des forces de viscosité, exige 
que les nombres de Reynolds calculés pour deux sections correspondan- 
les quelconques de ces courants soient égaux. 

Maintenant, on comprend pourquoi le passage d'un régime d’écou- 
lement à un autre a lieu pour une valeur donnée du nombre Re, 
et la signification physique de ce nombre pour un courant qui s'écoule 
dans un tuyau devient plus clair: le nombre de Reynolds est une 
grandeur proportionnelle au rapport existant entre la pression dyna- 
mique et la contrainte de frottement. Plus la vitesse et les dimen- 
sions transversales d’un courant sont élevées et plus la viscosité du 
liquide est faible, plus le nombre Re est grand. Pour un courant de 
liquide parfait, le nombre Re est égal à l’infini, car la viscosité v = 0. 

Dans tous les cas où l’écoulement a lieu dans les canaux ouverts 
sous l’action de la différence des cotes, il est plus difficile de réa- 
liser la similitude de deux courants, car il faut alors introduire un 
autre critère de similitude—le nombre de Froude— qui tient compte 
de l'influence de la pesanteur sur le mouvement des liquides. Ce- 
pendant, dans la grande majorité des problèmes qui nous intéressent 
en technique, ce critère n’a aucune importance, c'est pourquoi nous 
ne le considérerons pas. 


il résulte 
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En résumant, nous voyons que pour des courants semblables, les 
coefficients &, &, À et les nombres sans dimension Eu, Ne, Re ainsi 
que d’autres que nous introduirons plus tard, sont égaux entre eux. 
Quand le nombre Re varie, cela signifie que le rapport entre les for- 
ces principales qui agissent dans le courant varie lui aussi et, de ce 
fait, les coefficients déjà cités peuvent eux aussi varier quelque peu. 
Ceci montre que ces coefficients doivent étre considérés comme étant 
des fonctions du nombre Re. 


& 21. CAVITATION 


Dans certains cas, le mouvement des liquides dans des conduites 
sous pression s'accompagne de phénomènes qui sont liés au change- 
ment d'état du liquide, c'est-à-dire à sa transformation en vapeur, 
et au dégagement du liquide des gaz qui y sont dissous. 

Par exemple, au cours de l'écoulement d’un liquide à travers 
l'étranglement local d’un tuyau, sa vitesse augmente tandis que sa 
pression diminue. Au cas où la pression absolue du liquide atteint 


Cavitation 


Fig. 42. Schéma du tube destiné à la démonstration de la ca- 
vitation. 


la tension de vapeur à la température ambiante, il se produit à cet 
endroit du courant une évaporation et un dégagement intense de gaz, 
c'est-à-dire l’ébullition locale du liquide. Dans la partie du courant 
qui va en s’épanouissant, la vitesse diminue, la pression augmente 
et, de ce fait, l’ébullition s'arrête; la vapeur qui s'était formée se 
condense complètement ou bien en partie et les gaz qui s'étaient dé- 
gagés se dissolvent peu à peu. 

Cette ébullition locale du liquide, causée par une diminution lo- 
cale de la pression du courant, porte le nom de cavifation. 

Ce phénomène peut être montré à l’aide d’un dispositif simple 
(fig. 42). L'eau, ou bien un autre liquide, est amenée sous une pres- 
sion de quelques atmosphères à un robinet de réglage, après quoi elle 
s'écoule dans un tube en verre qui, tout d'abord, rétrécit le courant 
et ensuite plus lentement, il l’élargit et le fait sortir dans l’atmos- 
phère. 

Quand le robinet de réglage n'est qu'à peine ouvert, c’est-à-dire 
pour de faibles valeurs du débit, la baisse de pression dans la section 
minimum du tube est infime, le courant est tout à fait limpide et 
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il n'y a pas de cavitation. À mesure que l’on ouvre le robinet, la vi- 
tesse dans le tube augmente et la pression absolue diminue. 

Quand p,4,—=P,. P, étant la tension de vapeur du liquide, dans 
le tube apparaît une zone de cavitation nettement visible dont 
l'étendue augmente à mesure que l’on continue à ouvrir le robinet. 

La cavitation s'accompagne d’un bruit caractéristique et de 
l'ébranlement du tuyau et, au cas où son action est prolongée, de 
l'érosion des parois solides qui limitent le courant. Ceci s’explique 
par le fait que la condensation des bulles de vapeur s'effectue très 
rapidement, les particules liquides qui se mettent à remplir la ca- 
vite des bulles en condensation se précipitent vers le centre de cette 
cavité, ce qui, au moment où la condensation se termine, entraîne 
un coup de bélier local, c’est-à-dire une augmentation locale impor- 
tante de la pression. L'érosion des parois a lieu non pas à l'endroit 
où les bulles se forment mais là où elles se condensent. 

La cavitation est un phénomène dont l’apparition dans les con- 
duites et autres systèmes hydrauliques est inadmissible. La cavita- 
tion entraîne une augmentation importante de la résistance hydrau- 
lique des conduites, ce qui, par conséquent, diminue leur capacité 
de passage. 

La cavitation peut naître dans tous les dispositifs où le courant 
est soumis à un rétrécissement local avec un épanouissement ulté- 
rieur comme, par exemple, dans les robinets, les vannes, les dia- 
phragmes, les gicleurs, etc. Dans certains cas particuliers, la cavita- 
tion peut avoir lieu sans épanouissement du courant rien qu'à la suite 
de son étranglement et même dans des tuyaux à section constante 
au cas où leur hauteur augmente le long du courant. 

La cavitation peut se produire dans les machines hydrauliques 
(les pompes et les turbines hydrauliques) ainsi que sur les pales des 
hélices de navires à grande vitesse de rotation. Dans tous ces cas, la 
cavitation entraîne une diminution importante du rendement de la 
machine et, ensuite, la détérioration de celles de ses pièces qui sont 
soumises à l’action de la cavitation. 

Dans les systèmes hydrauliques des avions, la cavitation peut 
apparaître en liaison avec l’abaissement de la pression externe aux 
altitudes élevées. Dans ce cas, la région où se produit la cavitation 
s'étend à une partie importante de la conduite de basse pression 
(conduite d’aspiration) et même à toute sa longueur. Alors, le cou- 
rant qui s'écoule à l’intérieur de la conduite devient biphasé et se 
compose d'une phase liquide et d'une phase vapeur. 

Au premier stade du dégagement de la vapeur, la phase vapeur 
peut se présenter sous forme de petites bulles qui sont à peu près 
régulièrement réparties dans tout le volume du liquide en mouvement 
(fig. 48,a). Par la suite, au fur et et à mesure que le dégagement de 
la vapeur continue, la phase vapeur augmente et les bulles qui, main- 
tenant, se meuvent en majorité dans la partie supérieure de la sec- 
tion de la conduite, se mettent à grossir (fig. 43,b). Enfin, il est 
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possible que les phases liquide et vapeur se séparent complètement 
et se meuvent en deux courants distincts: la première phase — dans 
la partie inférieure et la seconde — dans la partie supérieure de la 
conduite (fig. 43,c). Au cas où la conduite est de petit diamètre, des 
bouchons de vapeur peuvent se former et les deux phases se meuvent 
alors séparément, par colonnes successives (fig. 43,4). 

Il est évident qu'avec l'augmentation de la phase vapeur, la ca- 
pacité de passage de la conduite diminue considérablement. La con- 
densation de la vapeur qui s’est dégagée (condensation partielle ou 
bien complète) se produit à l’intérieur de la pompe où la pression 
s'élève ou bien dans le tuyau de refoulement par lequel le liquide 
est envoyé de la pompe au consommateur. 

Le phénomène de la cavitation se produit de façons différentes 
dans les liquides à composantes uniques (simples) et dans les liquides 


= ee = 


Fig. 43. Schémas de courants d'eau avec de l'air. 


à plusieurs composantes (complexes). Dans un liquide à composante 
unique, la pression qui correspond au début de la cavitation est 
entièrement déterminée par la tension de vapeur qui ne dépend que 
de la température et le phénomène de la cavitation se produit ainsi 
qu'il a été décrit ci-dessus. 

Un liquide à plusieurs composantes se compose de ce que l'on 
appelle des fractions lourdes et légères. Les fractions légères possè- 
dent une tension de vapeur plus élevée que les fractions lourdes, 
c'est pourquoi au cas où il y a cavitation, ce sont les fractions lé- 
gères qui se mettent à se dégager les premières après quoi se produit 
l'ébullition des fractions lourdes. La condensation des vapeurs se 
produit dans l'ordre inverse: les fractions lourdes se condensent 
d’abord et les fractions légères, ensuite. 

Au cas où ils contiennent des fractions légères, les liquides à 
plusieurs composantes sont plus enclins à la cavitation et la phase 
vapeur s’y maintient plus longtemps mais le phénomène de la cavi- 
tation a un aspect moins prononcé que dans les liquides à composante 
unique. 
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Exemple. Déterminer le régime d'écoulement du liquide AMG-10 dans la 
conduite du système hydraulique d'avion de diamètre d=—12 mm si le débit 
Q=0,25 !}s et la température du liquide est égale à 0° (voir le tableau 1 à la 
page 18). De plus, déterminer la température à laquelle doit se produire le chan- 
gement du régime. | 

Solution. 1. Sur le tableau 1 nous trouvons que v=42 csk=—0,42 cm'js. 

2. Déterminons le nombre de Reynolds : 


vd 4Q ” . : 
RSS nl 2.040 


ce qui nous montre que l'écoulement est laminaire. 
3. Déterminons la valeur de la viscosité qui correspond au changement du 
régime d'écoulement : 


a  — 2 
Ver res 712-2300 0,115 cmifs. 


4. D'après les renseignements du tableau 1 pour le liquide AMG-10, traçons la 
fonction qui existe entre v et la température, ce qui nous donne {,,—40° C. 


CHAPITRE VI 
ÉCOULEMENTS LAMINAIRES 


$ 22. THÉORIE DE L'ÉCOULEMENT LAMINAIRE D'UN LIQUIDE 
DANS UN TÜUYAU DE SECTION CIRCULAIRE 


Ainsi que nous l’avons indiqué au $ 19, l’écoulement laminaire 
est un mouvement strictement ordonné et stratifié qui se produit 
sans brassage du liquide ; cet écoulement obéit à la loi du frottement 


Fig. 44. Pour l'étude de l'écoulement laminaire dans un tuyau. 


* 


de Newton (voir le $ 4) qui sert de base pour la théorie de l’écoulement 
laminaire. 

Considérons, assez loin de l’entrée, un élément de tuyau rectiligne 
et horizontal de diamètre d=2r,, limité par deux sections /—J et 
2—2 qui se trouvent à la distance / l’une de l’autre (fig. 44). La pres- 
sion dans la première section est p, et dans la deuxième section, p.. 
En raison de la constance du diamètre du tuyau, la vitesse et le coelf- 
ficient & ne changent pas sur toute la longueur du tuyau, c’est pour- 
quoi l'équation de Bernoulli pour les sections considérées s’écrit 
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sous la forme suivante : 


Pi __P | 
pr Th 


ici, À, est la perte de charge due au frottement. 
Ceci nous donne 


_— P1 — Pa Pte : 
lee v” 
cette “ARE est mesurée par les piézomètres connectés aux sections 
I—T et 2—2. 

Découpons dans le courant liquide un volume cylindrique de 
rayon r dont l’axe est commun à celui du tuyau et dont les bases sont 
situées dans les sections considérées. 

Ecrivons l'équation du mouvement régulier dans le tuyau, du 
volume liquide considéré, c’est-à-dire l'égalité à zéro de la somme des 
deux forces qui agissent sur ce volume: la pression et la résistance 
hydraulique. En désignant la tension tangentielle qui agit sur la 
surface latérale du cylindre par +, nous aurons alors 


(p, —p.)zu* —2rvlx = 0, 
ce qui nous donne 


Cette formule nous montre que dans la section transversale du 
tuyau les forces tangentielles sont une fonction linéaire du rayon. 
L'épure correspondante est représentée sur la fig. 44 à gauche. 

Exprimons la tension tangentielle +, suivant la loi du frottement 
de Newton, [formule (1.11)]j; ce faisant, substituons à la variable y 
(distance d’un point à la paroi) le rayon r; 


(4) 


Le signe moins apparaît car à l’augmentation de 7 correspond la 
diminution de y. 

Substituons à t sa valeur obtenue dans l’équation précédente, 
ce qui nous donne 


Ceci nous permet de trouver l'accroissement élémentaire de la 
vitesse dv: 


ee A 
dv = Qu dr- 


À un accroissement positif du rayon correspond un accroissement 
négatif (c'est-à-dire une diminution) de la vitesse ce qui ressort de 
la répartition des vitesses représentée sur la fig. 44. 


6 3ax. 15600 81 


Après intégration, nous obtenons 


La constante d'intégration C peut être déterminée en partant 
du fait qu’à la paroi où r=7r,, u—0, ce qui nous donne 


La vitesse à une circonférence de rayon r est 
V= uen). (6.1) 


Cette équation exprime la loi de répartition des vitesses dans la 
section d’un tuyau à section circulaire: La courbe qui limite l’épure 
des vitesses est une parabole du second 
degré. 

La vitesse maximum est au centre de 
la section (7 =0): 


t 


Umax — qui ro. (6.2) 


Ainsi que le montre la fig. 44, le 
rapport Eu qui rentre dans la formule 


(6.1) est le produit de la pente hydrau- 
lique par y. Cette grandeur est constante 
le long d'un tuyau rectiligne de dia- 
Fig. 45. Surface annulaire mètre constant. . ’ 
D PP ntaire. Appliquons la loi de répartition des 
vitesses (6.1) que nous venons d'obtenir 
à la détermination du débit. Dans ce but, exprimons tout d’abord 
le débit élémentaire à travers l'aire infiniment petite dS : 


dQ = vas. 


Ici, v est une fonction du rayon déterminée par la formule (6.1) 
tandis que dS peut être choisie sous forme d’un anneau de rayon r 
et de largeur dr (fig. 45). Dans ce cas : 


dQ = ii (r—r") Qurir. 


Après intégration de r—0 à r=7r,. nous aurons 
r=re 


Q= ni \ (r2—r°) rdr = ai ré. (6.3) 


r=0 
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Déterminons la vitesse moyenne dans une section en divisant le 
débit par l'aire de cette section: 
FPtS p 
LE SAR (6.4) 
Suirr,  Bul 
La comparaison de cette expression avec la formule (6.2) nous 
montre que pour un écoulement laminaire la vitesse moyenne est 
égale à la moitié de la vitesse maximum, c'est-à-dire que 
l 


Un = TZ Umax - 


Pour obtenir la loi de la résistance hydraulique, c’est-à-dire pour 
exprimer les pertes de charge h,, dues au frottement à l’aide du dé- 
bit et des dimensions du tuyau, déterminons p,, à l'aide de la for- 
mule (6.3) ; nous aurons alors 
— 8/Q 


« 
Tr, 


fr 


En divisant les deux membres de cette équation par y, nous ob- 
tenons les pertes de charge 
ho, = Pt — 8uQ 
== 


4 


Y lo 


Après avoir substitué ve à u et go à y et exprimé 7, à l’aide de 
d=2r,, nous obtenons finalement 


__ 128v/Q 
hi, = xgd* g 


(6.5) 


La loi de résistance hydraulique que nous venons d'obtenir montre 
que, dans le cas de l'écoulement laminaire d’un liquide dans un tuyau 
à section circulaire, les pertes de charge dues au frottement sont 
proportionnelles à la première puissance du débit et de la viscosité 
et sont inversement proportionnelles à la quatrième puissance du 
diamètre. Cette loi qui est souvent appelée loi de Poiseuille-Hagen 
est utilisée pour le calcul des conduites, en écoulement laminaire. 

Ci-dessus ($ 17), nous avons décidé d'exprimer les pertes de charge 
dues au frottement à l’aide de la vitesse moyenne, par l'intermédiaire 
de la formule (4.18’). Donnons à l'expression de la loi de résistance 


hydraulique (6.5) la forme suivante : 
lu, 
he — ET . 


Dans ce but, dans la formule (6 5) remplaçons le débit par l’ex- 


2 
pression Om ce qui nous donne après simplification 
64viu,, 


1 — 9gd * 


Multiplions et divisons le membre de droite par v, ; alors, après 
interversion des termes, nous obtenons 

k __ 64v Lu 64 | uw 

ETS. Red 2 


ou bien, en donnant à cette équation la forme de la formule (4.18')}, 
nous obtenons finalement 


Liu 
Re = sg (6.6) 
ici : 
À,= Re . (6.7) 


Il faut tenir compte de ce que les pertes de charge dues au frot- 
tement sont proportionnelles à la première puissance de la vitesse 
quand l'écoulement est laminaire. 11 ne faut pas perdre de vue que 
le carré de la vitesse dans la formule (6.6) pour les écoulements lami- 
naires a été obtenu artificiellement à la suite de la multiplication et de 
la division par v,, du membre de droite et que le coefficient À, est 
inversement proportionnel au nombre Re et, par suite, à la vitessew 

La théorie de l'écoulement laminaire des liquides dans un tuyau 
à section circulaire est en général bien vérifiée par l'expérience et 
la loi de résistance hydraulique que nous avons obtenue n’a besoin 
d’être corrigée que dans les deux cas suivants: 

1) Pour l'écoulement dans la région initiale du tuyau où s'établit 
progressivement le profil parabolique des vitesses. La résistance hy- 
draulique dans cette région est plus élevée que dans la partie suivante 
du tuyau. Cependant, on ne tient compte de ce fait que pour le cal- 
cul de tuyaux très courts. Cette question sera étudiée d’une façon 
plus détaillée au paragraphe suivant. 

2) Pour les écoulements qui s’accompagnent d'un échange de 
chaleur important, c'est-à-dire au cas où le mouvement du liquide 
s'accompagne de son échauffement ou bien de son refroidissemént. 
Dans ce cas, la résistance hydraulique est un peu plus élevée que 
d'habitude. 


$ 23. LONGUEUR INITIALE DES COURANTS LAMINAIRES. 
COEFFICIENT a 


Au cas où un liquide passe d’un réservoir dans un tuyau rectiligne 
de diamètre constant et où l'écoulement dans ce tuyau est laminaire, 
au début, la répartition des vitesses est pratiquement régulière, sur- 
tout si les bords d’entrée sont arrondis (fig. 46). Mais ensuite, sous 


*. L’index «l» qui accompagne À souligne le fait que ce coefficient se rap- 
porte à l'écoulement laminaire. 
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l’action des forces de viscosité, la répartition des vitesses dans les sec- 
tions du tuyau varie de la façon suivante: les couches de liquide qui 
sont en contact avec la paroi sont freinées tandis que la partie cen- 
trale du courant (le noyau) où se maintient encore la répartition ré- 
gulière des vitesses s'accélère, ce qui est nécessaire pour que le débit 
reste constant à travers une section constante. Peu à peu, l’épais- 
seur des couches liquides dont le mouvement est freiné augmente 
jusqu'à ce qu’elle devienne égale au rayon du tuyau, c’est-à-dire 
jusqu'à ce que les couches qui sont en contact avec des parois opposées 
viennent se rencontrer sur l’axe du tuyau (fig. 46). C'est seulement 
alors que s'établit le profil entièrement parabolique des vitesses qui 
caractérise les écoulements laminaires. La distance comptée à par- 
tir du début du tuyau dans les limites de laquelle s'établit (se 
stabilise) le profil parabolique des vitesses est appelée longueur ini- 
tiale du courant (I,,). En dehors de cette région, l'écoulement laminai- 
re est stable et le profil parabolique des vitesses reste invariable, 


Fig. 46. Formation du profil parabolique des vitesses. 


indépendamment de la longueur du tuyau, à condition que ce dernier 
reste rectiligne et que l'aire de section ne varie pas. Ea théorie des 
écoulements laminaires qui a été énoncée ci-dessus est justement 
-valable pour cet écoulement laminaire stabilisé mais ne peut être 
appliquée à la longueur initiale. 

Pour déterminer la longueur initiale, on peut se servir de la for- 
mule approchée suivante : 


lle — 0,029 Re. (6.8) 


En posant dans la formule (6.8) Re.,—2300, nous obtenons la 
longueur initiale maximum possible de 66,5 diamètres. 

Ainsi qu’il a été indiqué ci-dessus, la résistance de la région ini- 
tiale du tuyau est plus élevée qu’en dehors de cette région. Ceci 
, : : RU 5 
s'explique par le fait que la valeur de la dérivée dy © la paroi du 
tuyau dans la région initiale est plus élevée que dans la partie du 
tuyau où l'écoulement est stable. De ce fait, la force tangentielle 
déterminée d’après la loi de Newton est, elle aussi, plus élevée et d’au- 
tant plus élevée que la section considérée est plus près du début du 
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À 


tuyau ou bien, ce qui revient au même, que la coordonnée x est plus 
faible. 

Les pertes de charge dans un élément de tuyau de longueur {<1,, 
peuvent être déterminées à l’aide des formules (6.5) ou bien (6.6) 
et (@ 7) à condition d’y introduire un coefficient de correction K su- 
périeur à l'unité. Les valeurs de ce coefficient peuvent être trouvées 


ER 
PER 


10 12 19 16 16 20 22 24 26 28 223 


Fig. 47. Courbes de variation des coefficients k et a. 


sur un graphique (fig. 47) où le coefficient X est représenté en fonc- 
tion du paramètre sans dimension Ra 10°. À mesure que ce para- 
mètre augmente, le coefficient X diminue et pour 


X din 
Red Red = 0,029, 

c'est-à-dire pour x=/,,, il devient 1,09. De ce fait, la résistance de 
toute la longueur initiale du tuyau est supérieure de 9% à la résis- 
tance d’un élément de même longueur de ce tuyau pris dans la ré- 
gion où l'écoulement laminaire est stabilisé. 

Le graphique montre que pour les tuyaux courts la valeur du coef- 
ficient de correction X diffère beaucoup de l'unité. 

Au cas où la longueur du tuyau / est supérieure à la longueur 
initiale /,,, les pertes de charge se composent des pertes dans la ré: 
gion initiale et des pertes dans la région où l’écoulement est stabi- 


lise, c'est-à-dire pa 
lin ri 
= | 1,09 À, 48 pi ne In) 95 


En tenant compte des formules (6.7) et (6.8) et après quelques 
transformations, nous obtenons finalement 


64 ['\u 
h=(0,165+R 7) 2 (6.9) 
Au cas où la longueur relative de la conduite L est assez élevée, 


d 
le terme supplémentaire entre parenthèses, égal à 0,165, peut être 
négligé. Mais, si l’on veut procéder au calcul précis des tuyaux dont 
la longueur est du même ordre de grandeur que /,., ce terme doit être 
pris en considération. 

Si l'on connaît la loi de la répartition des vitesses dans les sec- 
tions du tuyau (6.1) et la relation qui existe entre la vitesse moyenne 
et les pertes de charge (6.4) il est facile de déterminer la valeur du 
coefficient &« dans l'équation de Bernoulli qui tient compte de l’ir- 
régularité de la répartition des vitesses, pour le cas de l'écoulement 
laminaire stabilisé dans un tuyau de section circulaire. 

Substituons à la vitesse vet à la vitesse moyenne v,,, dans l’expres- 
sion (4.15), leurs valeurs tirées respectivement des formules (6.1) 
et (6.4) et remarquons que 


S=art et dS=2nrür. 
Ceci fait, après quelques simplifications. n..:s obtenons 


am fous ef (15) 
m 0 (] 0 


Procédons à la substitution des variables: 
| — _ = 2, 
"0 
après quoi nous obtenons 
a=—8|zd2=921z| —2. (6.10) 

Ainsi, l'énergie cinétique réelle d'un courant laminaire à répar- 
tition parabolique des vitesses est deux fois plus grande que l’éner- 
gie cinétique de ce même courant en cas de répartition régulière 
des vitesses. 

De la même façon, on peut démontrer que la quantité de mouve- 
ment en l'unité de temps d’un courant laminaire à répartition para- 
bolique des vitesses est B fois plus grande que la quantité de mouve- 
ment de ce même courant en cas de répartition régulière des vitesses. 
Dans ce cas, le coefficient B est constant et vaut 


B=3. 


Dans la région initiale d'un tuyau à bords d’entrée arrondis, le 
coefficient a augmente de 1 à 2 (voir la fig. 47). 
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8 24. ÉCOULEMENT LAMINAIRE DANS LES FENTES 
FORMÉES PAR DEUX PLANS PARALLÈLES 


Considérons l’écoulement laminaire d’un liquide dans une fente 
d'épaisseur a formée par deux parois planes et parallèles. Choisis- 
sons l’origine des coordonnées au milieu de la fente en question, 
dirigeons l'axe ox parallèlement à l’écoulement et l’axe oy nor- 
malement à la paroi. 

Choisissons deux sections d'écoulement situées à la distance / 
l’une de l’autre et supposons que la largeur du courant soit égale à 
l'unité. Découpons un volume liquide en forme de parallélépipède 
droit disposé symétriquement par rapport à l'axe ox entre les sections 
considérées du courant et dont les arêtes ont leurs dimensions égales 


LT LL LL LS LL LL LS NL HAS LS ML 1 


/ l 2 
Fig. 48. Pour l'étude de l'écoulement laminaire dans une fente. 


à 1xX2yx I (fig. 48). Ecrivons la condition de l’uniformité du mouve- 
ment du volume considéré parallèlement à l’axe ox: 


2YPr = —VU 4 21, 
OÙ Pie = Pi — Pa différence de pressions dans les sections considérées. 


Le signe moins s'explique par le fait que la dérivée _ est néga- 
tive. 


En liaison avec ce qui vient d’être dit, déterminons l’accroisse- 
ment élémentaire de la vitesse du qui correspond à l’accroissement 
élémentaire dy de la coordonnée y: 


du = — “ ydy. 
Après intégration, nous obtenons 
— —Pir 
CRE 2 ÿ+c 


ne 1 ta ina- 
Vu que pour y=, u=0 et Ci 7, nous obtenons fina 
lement 


= (e— le (6.11) 


Maintenant, calculons le débit rapporté à l’unité de largeur. 
Dans ce but, considérons deux surfaces élémentaires symétriques par 
rapport à l’axe oz dont les dimensions sont égales à 1 Xdy. Le débit 
élémentaire est alors égal à 

ee _ Pr [À 2 
dQ = vds = À (F4 ) 2dy, 
soit, après intégration 


__ Ptr ; _ Pira° 
= (Sur) dt. (6.12) 


Exprimons, à partir de cette équation, la chute de pression en se 
servant de la vitesse moyenne qui est égale à =. 


l2plr 
Pte = Le : (6.13) 


On peut se servir des express ons que nous venons d'obtenir même 
dans le cas où la fente considérée est formée par deux parois cylin- 
driques coaxiales et où le liquide se 
meut parallèlement à leur axe com- 
mun, à condition que l'épaisseur de la 24ZZ D ILES 
fente a soit faible relativement aux 
rayons des cylindres. Dans le cas con- 


a? 


traire, il faudrait utiliser une loi plus % LUN 
compliquée que nous n'envisagerons 
per a 

Dans le cas où une des parois qui 777# Z 7 
forment la fente considérée se déplace U 


parallèlement à la paroi opposée avec Fig. 49. Profil des vitesses dans 
une vitesse U, tandis que la pression une fente dont l'une des parois 
dans la fente est constante sur toute est en mouvement. 

sa longueur, la paroi en mouvement 

entraîne à sa suite le liquide, la répartition des vitesses est linéaire 

(fig. 49) et, par conséquent, peut être exprimée de la façon suivante : 
l'y 

v=— (5-4) U. (6.14) 

Le débit de liquide rapporté à l'unité de largeur de la fente peut 

être exprimé en introduisant la vitesse moyenne qui est égale à 


_ U, c'est-à-dire: 
Q —— Ta (6. 15) 
Au cas où le déplacement de la paroi s'accompagne d’une chute 


de pression dans le liquide qui remplit la fente considérée, la loi de 
répartition des vitesses dans cette fente peut être exprimée par la 
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somme (ou bien par la différence, suivant le sens de déplacement de 
la paroi) des expressions (6.11) et (6.14), c’est-à-dire que 


(sr (r-p 


La répartition des vitesses dans la fente, qui résulte de cette équa- 
tion, est représentée sur la fig. 50 en deux variantes : a) le sens de 
déplacement de la paroi coïncide avec celui du liquide qui s'effectue 
sous l’action de la différence de pression et b) le sens de déplacement 
de la paroi est inverse à celui du liquide. 
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a) b) 


Fig. 50. Profils des vitesses dans une fente dont l’une des 
parois est en mouvement, en cas d'existence d’une chute 
de pression. 


Le débit de liquide dans la fente peut être déterminé dans ce cas 
par addition des débits exprimés par les formules (6.12) et (6.15), 
soit 

Pre", U 
= uit 


On rencontre ce genre de mouvement des liquides dans des jeux 
à l’intérieur des pompes et d’autres machines hydrauliques. 


Exemple. Dans le but de vérifier la capacité de fonctionnement en altitude 
du système de graissage d’un avion, déterminer la pression absolue à l'entrée de 
la pompe en mm Hg en cas de vol horizontal à l'altitude de 16000 mètres(p4/yH,= 
—=77,1 mm Hg). La longueur de la conduite d’aspiration d'huile {—=2m, Son 
diamètre d=18 mm, la hauteur du niveau d'huile dans le réservoir au-dessus 
de la pompe z=0,7 m et la pression dans le réservoir d'huile est égale à la pres- 
sion atmosphérique (fig. 51). Le débit d'huile nécessaire pour un refroidissement 
suffisant du moteur au régime de fonctionnement maximum est Q—16 {/mn, la 
viscosité de l'huile MK—8 v=0,11 cm}s, son poids spécifique y;,—900 kg/m. 
Faire abstraction des pertes de charge locales. 

Solution. 1. La vitesse de l'huile dans la conduite est 


4Q __4-16-10% 
TR x.1,87.60 — 105 cm/s. 
2. Le nombre de Reynolds est 
vd 105-1,8 
Ke 0,11 TS 
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3. Les pertes de charge dues au frottement dans la conduite d'aspiration 


sont 
l v° 64 200  105° 
hi = he ° 28 1720 TE 2-9j — 292 cm. 


Fig. 51. Schéma de la conduite d'huile. 


4. Déterminons la pression à l’entrée de la pompe à l’aide de l’équation de 
Bernoulli pour les sections 0—0 et 1—I1 : 


2 
PA __P:i U h 
2—=—+a—+'tr 

Fun % 
ce qui nous donne 


. pat hu = 70 +7, APR ue — 93,9 — 152 
Mn Ca MONS gg 2m #7. mi 
ou bien, finalement 
0,9 
hng=182-5= 10 cm = 100 mm Hg. 


CHAPITRE VII 
ÉCOULEMENTS TURBULENTS 


& 25. ÉCOULEMENT TURBULENT DES LIQUIDES DANS 
DES TÜYAUX LISSES 


Au $ 19, nous avons vu qu'un écoulement turbulent est caracté- 
risé par le brassage du liquide et la pulsation des vitesses et des pres- 
sions au cours du mouvement. Si, à l’aide d’un appareil particulière- 
ment sensible nous enregistrons les pulsations, par exemple, de la 


Fig. 52. Pulsations de la vitesse dans un courant 
turbulent. 


vitesse dans le temps, nous obtenons la courbe qui est représentée 
sur la fig. 52. La vitesse oscille d’une façon désordonnée au voisinage 
d’une valeur moyenne dans le temps qui, dans le cas considéré, est 
constante. 

La trajectoire des particules liquides qui passent à des moments 
différents par un point fixe de l’espace sont des courbes de formes dif- 
férentes malgré le fait que le tuyau soit rectiligre. L'aspect des lignes 
de courant dans ce tuyau est lui aussi, à un moment donné, très 
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varié (fig. 53). Ainsi, strictement parlant, un écoulement turbulent 
est non permanent, étant donné que les valeurs des vitesses et des 
pressions ainsi que les trajectoires des particules liquides y varient 
avec le temps. 


SE 


PE e  |e Ç 


Fig. 53. Aspect des lignes de courant dans un 
courant turbulent. 


Cependant, on peut admettre que cet écoulement est permanent 
à condition que les valeurs moyennes dans le temps des vitesses et 
des pressions ainsi que celle du débit total du courant ne varient pas 
avec le temps. On rencontre assez souvent en pratique de tels cas 
d'écoulement des liquides. 

Etant donné que, dans les écoulements turbulents, le courant 
n’est pas stratifié, et qu'il y a brassage du liquide, la loi du frottement 
de Newton est inapplicable. Enraison du 
brassage du liquide et du transfert inin- 
terrompu des quantités de mouvement 
en travers du courant, dans un écoule- 
ment turbulent l'effort tangentiel à la 
paroi du tuyau est beaucoup plus élevé 
que dans un écoulement laminaire à va- 
leurs égales du nombre Re et de la pression 
dynamique calculée à partir de la vitesse 
moyenne du courant et de la masse spéci- Fig. 54. Profils des vitesses 
fique du liquide. CORRORCAn AUX CeEÎMeE 

La répartition des vitesses (moyennes °°" “"irbulent. * 
dans le temps) dans les sections trans- 
versales d’un courant turbulent diffère considérablement de cette 
répartition pour un courant laminaire. 

En comparant les courbes de répartition des vitesses dans un 
même tuyau, à débits égaux (à vitesses moyennes égales), pour des 
écoulements laminaire et turbulent, on remarque une différence sen- 
sible entre ces deux courbes (fig. 54). Dans le cas de l'écoulement 
turbulent, la répartition des vitesses est un peu plus régulière et l’ac- 
croissement de la vitesse près de la paroi un peu plus rapide que dans 
le cas de l'écoulement laminaire pour lequel, comme nous le savons 
déjà, la répartition des vitesses est parabolique. 
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De ce fait, le coefficient 
a qui tient compte de l'ir- 
régularité de la répartition 
des vitesses dans l’équation 
de Bernoulli (voir le $ 16) 
pa est, pour le régime d'écou- 
lement turbulent, très in- 
férieur au coefficient & des 

30 36 46 72 &2 tigre écoulements laminaires. Au 

cas où le régime d’écoule- 

Fig. 55. Courbe de variation du coefficient a ment est laminaire. & ne 

en fonction du nombre Re. dépend pas du nombre Re 

(voir le $ 23) tandis que 

pour un écoulement turbulent c’est une fonction du nombre Re 

qui diminue quand ce dernier augmente, de 1,13 pour Re=Re., jusqu’à 

1,025 pour Re=3.10*. Le graphique représenté sur la fig. 55 mon- 

DL que la courbe de la fonction «= f (Re) tend asymptotiquement vers 
"unité. 

Dans le cas de l'écoulement turbulent des liquides, les pertes de 
charge dans des tuyaux à section constante (c’est-à-dire les pertes de 
charge dues au frottement) diffèrent elles aussi des pertes de charge 
dans les écoulements laminaires. Dans un courant turbulent, les 
pertes de charge dues au frottement sont beaucoup plus élevées que 
dans un courant laminaire de mêmes dimensions, débit et viscosité. 

Cet accroissement des pertes est causé par la formation de tourbil- 
lons, le brassage et l’incurvement des trajectoires. Si, dans le cas 
d'écoulement laminaire, les pertes de charge dues au frottement 
augmentent proportionnellement à la vitesse (ainsi qu’au débit), 
suivant une loi linéaire, quand on passe au régime d'écoulement tur- 
bulent on remarque, tout d’abord, une brusque augmentation de la 
résistance hydraulique qui est suivie d’un accroissement plus rapide 
que dans le cas du régime d'écoulement laminaire de A;, ce qui est 
représenté par une courbe qui 
est presque une parabole du 
second degré (fig. 56). 

En raison de la complexité 
des écoulements turbulents et 
des difficultés que présente 
leur étude analytique, nous ne 
disposons pas encore d’une Laminaire Turbulent 
théorie de ces écoulements qui 
soit suffisamment stricte et 
précise. Il existe des théories 
approchées, appelées semi-em- 
piriques, de Prandt|l, Karman Ur v 


et autres qui ne Seront pas Fig. 56. Variation de hr en fonction 
étudiées ici. de vu et Q. 
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Dans la plupart des cas, pour effectuer des calculs pratiques 
liés à l'écoulement turbulent des liquides dans les tuyaux, on se sert 
de résultats purement expérimentaux qui ont été systématisés à 
l’aide de la théorie de la similitude mécanique. 

La formule de calcul principale pour les écoulements turbulents 
dans les tuyaux à section circulaire est la formule expérimentale 
(4.18) déjà citée qui est directement conditionnée par les lois de simi- 
litude et qui s'écrit de la façon suivante: 


ou bien: 


ici, À, — coefficient de pertes de charge dues au frottement, pour le 
régime d'écoulement turbulent. 

Cette formule fondamentale est applicable aussi bien au régime 
d'écoulement turbulent qu’au régime d'écoulement laminaire (voir le 
$ 22); pour ces deux cas, seuls les coefficients À diffèrent entre eux. 

Etant donné que, dans le cas de l'écoulement turbulent, les per- 
tes de charge dues au frottement sont à peu près proportionnelles au 
carré de la vitesse (et au carré du débit) le coefficient de pertes de char- 
ge dues au frottement de la formule (4.18) peut être considéré, en 
première approximation, comme étant constant. 

Cependant, il résulte de la loi de similitude mécanique ($ 20) 
que le coefficient À, ainsi que À, doivent être fonctions du nombre de 
Reynolds dans lequel entrent la vitesse, le diamètre et la viscosité, 
soit 


= (Re = (+). 


Il existe toute une série de formules empiriques et semi-empiriques 
qui expriment cette fonction pour l'écoulement turbulent des liqui- 
des dans des tuyaux lisses ; l’une des plus commodes et des plus large- 
ment employées est la formule de P. Konakov, savant russe, qui 
s’écrit de la façon suivante: : 


| 
M TSigRe— 1.57 (7.1 


et qui est utilisable de Re=Re., jusqu'à Re égal à plusieurs millions. 
Pour des nombres de Reynolds 2300 <Re<10, on peut aussi utili- 
ser la formule qui fut établie, il y a longtemps, par Blasius: 


0,3164 (7.2) 


Ceci nous montre que l’accroissement du nombre Re entraîne une 
certaine diminution du coefficient À,; cependant, cette diminution 
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. on plus faible que dans le cas de l’écoulement laminaire 
ig. 

Cette différence qui existe entre les lois de variation du coeffi- 
cient À s'explique par le fait que l'influence directe de la viscosité 
du liquide sur la résistance hydraulique est, dans un courant turbu:- 
lent, beaucoup plus faible que dans un courant laminaire. Si, dans 
ce dernier, les pertes de charge dues au frottement sont proportion- 
nelles à la viscosité (voir le $ 22), dans un courant turbulent. ainsi 


Fig. 57 Variation de 2, et de À, en fonction 
du nombre Re. 


qu'il résulte des formules (4.18) et (7.2), ces pertes sont proportion- 
nelles à la puissance ‘/, de la viscosité. Ceci s'explique par le fait 
que, dans un courant turbulent, le rôle principal est joué par le brassa- 
ge et le transfert des quantités de mouvement. 

Les formules (7.1) et (7.2) qui ont été proposées pour déterminer 
le coefficient de pertes de charge À en fonction du nombre Re sont 
applicables aux tuyaux appelés techniquement lisses, c'est-à-dire à 
des tuyaux dont la rugosité des parois est si faible qu'elle n’a prati- 
quement aucune influence sur leur résistance. Sans commettre d’er- 
reur importante, on peut porter au nombre des tuyaux techniquement 
lisses les tuyaux étirés en métaux non ferreux (y compris des alliages 
d'aluminium) ainsi que les tuyaux en acier sans joint au cas où ils 
sont fabriqués avec soin. De ce fait. les tuyaux qui sont utilisés 
sur les avions en qualité de conduites de carburant et dans Îles trans- 
missions hydrauliques (les systèmes hydrauliques) peuvent être consi- 
dérés comme lisses, ce qui permet de se servir pour leur calcul des 
formules déjà citées. Les conduites d’eau en acier et en fonte, par 
contre, ne peuvent être considérées comme lisses car leur résistance 
hydraulique est plus élevée et pour elles les formules (7.1) et (7.2) 
ne sont pas applicables. 

La question de la résistance des tuyaux rugueux sera étudiée plus 
loin. 
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Ainsi qu’il résulte de la théorie de la similitude et que le montrent 
les expériences de toute une pléiade de chercheurs (1. Nikouradzé, 
G. Gourgienko et autres), au cas où l'écoulement d’un liquide dans 
un tuyau est turbulent, au voisinage immédiat de la paroi du tuyau 
existe en général ce que l’on appelle la couche laminaire (fig. 58). 
C’est une couche liquide qui est très mince et dont l'écoulement est 
le plus ralenti, stratifié et sans brassage, c’est-à-dire laminaire. 


CT 
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Couche laminaire 


Fig. 58. Couche laminaire dans un tuyau. 


A l’intérieur de cette couche laminaire, la vitesse augmente rapi- 
dement de zéro à la paroi jusqu'à une certaine valeur finie v, à la li- 
mite de la couche. L'épaisseur de la couche laminaire à, est très 
faible et il se trouve que le nombre Re relatif à la dimension Ô, est 
une grandeur constante, soit 

v'Ü] 


—— = const. (7.3) 


Cette grandeur a une valeur universelle constante et, en cela, est 
semblable au nombre Re critique constant pour l'écoulement dans les 
tuyaux. C’est pourquoi, quand la vitesse du courant, et de ce fait 
le nombre Re, augmente, la vitesse v, s'accroît elle aussi, tandis que 
l'épaisseur de la couche laminaire à, diminue. Aux nombres Re élevés, 
la couche laminaire disparaît pratiquement. 


$& 26. ECOULEMENT TUÜRBULENT DANS DES TUYAUX RUGUEUX 


Si, pour les tuyaux lisses, le coefficient de pertes de charge est 
entièrement déterminé par le nombre Re, dans le cas des tuyaux ru- 
gueux, la valeur de À dépend encore de la rugosité de la surface interne 
du tuyau. Dans ce cas, ce n’est pas la hauteur absolue des irrégularités 
de la surface rugueuse qui a de l’importançe, mais le rapport de cette 
hauteur au rayon du tuyau, c'est-à-dire la grandeur qui est appelée 


rugosité relative À —, Une même rugosité absolue peut n’avoir aucune 


influence sur la résistance d’un tuyau de grand diamètre mais peut 
augmenter considérablement les pertes de charge dans un tuyau de 
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petit diamètre. De plus, la structure de la rugosité iñflue sur la résis- 
tance des tuyaux. Le cas le plus simple se présente quand toutes 
les irrégularités de la surface rugueuse ont une même hauteur À et 
une même forme, c’est-à-dire dans le cas de ce que l’on appelle la 
rugosité granuleuse régulièrement répartie. 

Ainsi, dans le cas de la rugosité granuleuse régulièrement répar- 
tie, le coefficient À, dépend aussi bien du nombre Re que du rapport 


k 
A =Î (Re: +). 


—, c'est-à-dire que 

Le graphique tracé d’après les résultats des expériences deI.Nikou- 
radzé (fig. 59) révèle nettement l'influence de ces deux paramètres 
sur la résistance des tuyaux. 


& É 
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Fig. 59 Variation de À en fonction de Re pour les tuyaux 
rugueux suivant les expériences de I. Nikouradzé. 


1. Nikouradzé détermina la résistance de toute une série de tuyaux 
dont la rugosité de la surface interne avait été créée artificiellement. 
Cette rugosité avait été obtenue par collage de grains de sable d’une 
dimension donnée obtenue par criblage à travers des tamis spéciaux. 
Ceci assurait en même temps la régularité dela répartition de la ru- 
gosité granuleuse. 

Les essais des tuyaux furent effectués pour un large diapason de 


rugosités relatives Etui) et de nombres de Reynolds 
(Re=500 + 10°). Les résultats de ces essais ‘ont représentés sur un 
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diagramme logarithmique où sont tracées les courbes de aa 
1g (1000 À) en fonction de IgRe pour toute une série de valeurs de — 


Les droites inclinées À et B correspondent aux lois de one 
des tuyaux lisses, c’est-à-dire aux formules (6.7) et (7.2) qui, après 
avoir été multipliées par 1000 et logarithmées, se transforment en 
équations de droites dans le système de coordonnées choisi, soit 


lg (1 000 À,) = 1g 64 000 —Ig Re 
Ig(1000 1)=18316,4—— Ig Re. 


En pointillé sont représentées les courbes correspondant à des 
tuyaux de rugosités proportionnelles différentes. 
De ce graphique on peut tirer les conclusions principales suivan- 


et 


1. Au cas où l'écoulement est laminaire, la rugosité n’a aucune 
influence sur la résistance; dans ce cas, les courbes en pointillé 
qui correspondent à des rugosités différentes coïncident pratiquement 
avec la droite À. | 

2. Le nombre Re critique ne dépend pratiquement pas de la rugo- 
sité. Les courbes en pointillé se séparent de la droite À à peu près à 
une même valeur du nombre Re. 

3. Dans la région de l'écoulement turbulent, quand les valeurs 


de Re et de + sont faibles, la rugosité n’a aucune influence sur la 
0 


résistance, à certains endroits, les courbes en pointillé coïnci- 
dent avec la droite B. Cependant, à mesure que le nombre Re 
augmente, l’influence de la rugosité commence à se faire sentir et 
les courbes correspondant aux tuyaux rugueux se séparent peu à 
peu de la droite qui exprime la résistance des tuyaux lisses. 

4. Pour des valeurs élevées du nombre Re et de la rugosité 
relative, le coefficient À, cesse de dépendre du nombre Re et devient 
constant pour une rugosité relative donnée. Ceci correspond aux en- 
droits des courbes en pointillé où, après un certain rehaussement, elles 
deviennent parallèles à l'axe des abscisses. 

Ainsi, pour chacune des courbes qui correspondent aux tuyaux 
rugueux à l'écoulement turbulent, on peut distinguer les trois ré- 


gions suivantes des nombres Re et + qui diffèrent l’une de l’autre par 
le caractère de la variation du coefficient À. 
La première région est celle des faibles valeurs de Re et de — 


pour laquelle le coefficient À, ne dépend pas de la rugosité et n est 
déterminé que par le nombre Re. comme dans le cas des tuyaux lis- 
ses. Cette région n'existe pas pour les valeurs élevées de la rugosité. 

La deuxième région est la région où le coefficient À, dépend si- 


multanément de deux paramètres: du nombre Re et de la rugusité +. 
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La troisième région est la région des valeurs élevées de Re et de 
. pour laquelle le coefficient À, ne dépend pas du nombre Re et n'est 


déterminé que par la rugosité relative. Cette région est appelée région 
d'autosimilitude ou bien de résistance quadratique, car l’indépen- 
dance de À, du nombre Re rend les pertes de charge exactement pro- 
portionnelles au carré de la vitesse {voir la formule (4.18)]. 
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Fig. 60. Variation de À, en fonction de Re pour les tuyaux rugueux. 


Pour mieux eclaircir cette particularité de la résistance des tuyaux 
rugueux, il est indispensable de tenir compte de l'existence de la 
couche Jlaminaire (voir le & 25). 

Comme nous l'avons indiqué ci-dessus, l'accroissement du nombre 
Re entraîne la diminution de l'épaisseur 6, de la couche laminaire. 
C'est pourquoi, dans le cas où le courant est turbulent dans un tuyau 
rugueux, pour des faibles valeurs du nombre Re l'épaisseur de la cou- 
che laminaïire est plus élevée que la hauteur des irrégularités de la 
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surface rugueuse, les sommets de ces irrégularités se trouvent à 
l’intérieur de la couche laminaire et, de ce fait, la rugosité n’a pas 
d'influence sur la résistance. À mesure que le nombre Re augmente, 
l'épaisseur à, de la couche laminaire diminue, les sommets des irré- 
gularités de la surface rugueuse commencent à sortir de la couche la- 
minaire et par conséquent, l'influence de la rugosité sur la résistance 
commence à se faire sentir. Pour des valeurs élevées du nombre Re, 
l'épaisseur de la couche laminaire devient infiniment petite et les 
irrégularités de la surface rugueuse sont contournées par le courant 
turbulent avec formation de tourbillons derrière chacune des irrégu- 
larités ; ceci explique la loi quadratique de résistance qui caractérise 
la région correspondante. 

Les expériences de J. Nikouradzé étaient effectuées avec des tuyaux 
à rugosité granuleuse artificielle régulièrement répartie. Pour les 
tuyaux rugueux naturels, la loi de variation de À, avec Re est un peu 
différente, sans rehaussement des courbes après leur séparation de la 
droite qui correspond aux tuyaux lisses. Sur la fig. 60 sont repré- 
sentés les résultats des expériences très soignées qui ont été dirigées 
par le savant soviétique G. Mourine. 

Sur le graphique, le coefficient À, pour les tuyaux rugueux natu- 
rels est porté en fonction du nombre Re pour différentes valeurs de 
_ où k, est la rugosité absolue équivalente à la rugosité granuleuse 
des expériences de Nikouradzé. Pour les tuyaux neufs en acier, 
G. Mourine propose la valeur k. —0,06 mm et pour les tuyaux ayant 
déjà été utilisés, k—0,2 mm. 

Pour les calculs pratiques dont le but est de déterminer la résis- 
tance hydraulique des tuyaux rugueux réels, on peut aussi recomman- 
der la nouvelle formule universelle du savant soviétique A. Altchoul : 


l Re 
— = | 8e ————, (7.4) 
vx ER +7 


ici: d'est le diamètre du tuyau; 
k'— la grandeur proportionnelle à la rugosité absolue. 
Les valeurs extrêmes de k’ pour des tuyaux différents sont indi- 
quées sur le tableau 2. 


Tableau 2 

Matière du tuyau 10° k'. mm 
VeITÉ: Gin da dos ae SN ar an MIN ee arr 0,0 
Tuyaux étirés en laiton, plomb et cuivre . . . . . . . . . . 0.0 
Tuyaux en acier, sans joint, à exécution soignée . . . . . . . 0.6-2,0 
FUVAUX ET ACIER: 27 à me Hoi eue De SIN GE a 3-1 
Tuyaux asphaltés en fonte ... . . . . . . . . . . . . . . + 10-25 
Tuyaux en fonte: +: à 4 4, à deu es ia ess ee 25-50 
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Au cas où les valeurs de Re = sont faibles par rapport au chiffre 


7, la tormule (7.4) se transforme en [a formule de Konakov (7.1) qui 
a été citée ci-dessus pour les tuyaux lisses. Pour des valeurs élevées 


de Re, la formule (7.4) se transforme en une formule qui peut être 


utilisée pour les tuyaux tout à fait rugueux, c'est-à-dire pour le ré- 
gime d'écoulement DL 


== 1,81g — _ : (7.5) 


Ainsi, par comparaison de la valeur numérique de l'expression 


Re À avec le chiffre 7, il est possible de déterminer les limites des 


régions (des régimes) citées ci-dessus pour l'écoulement turbulent des 
liquides dans les tuyaux rugueux. 


8 27. ÉCOULEMENT TURBULENT DANS DES TUYAUX 
A SECTION NON CIRCULAIRE 


Ci-dessus, nous avons étudié l'écoulement turbulent dans des 
tuyaux à section circulaire. Cependant, quelquefois il arrive que l’on 
ait affaire à l'écoulement turbulent dans des tuyaux à section non 
circulaire, utilisés, par exemple, dans les dispositifs de refroidisse- 
ment. 

Considérons le calcul des pertes de charge dans le cas de l’écoule- 
ment turbulent d’un liquide dans un tuyau à section transversale de 
forme quelconque. 

La force de frottement totale qui agit sur la surface externe d’un 
courant de longueur { peut être exprimée de la façon suivante: 


T=IlX,, 


ici : IJ est le périmètre de la section; 

t,— la tension tangentielle à la paroi qui dépend principalement 
de la pression dynamique, c’est-à-dire de la vitesse moyenne du cou- 
rant et de la masse spécifique du liquide (voir les & 17 et 25). 

Ainsi, pour une surface de section et un débit de liquide donnés 
(et, par suite, pour une vitesse moyenne donnée), la force de frotte- 
ment est proportionnelle au périmètre de la section. C'est pourquoi, 
pour diminuer le frottement ainsi que les pertes d'énergie dues au 
frottement, il est indispensable de diminuer le périmètre de section 
des tuyaux. Pour une surface de section donnée, c'est la section circu- 
laire qui possède le périmètre minimum. Ceci montre que cette section 
est la plus avantageuse au point de vue de l'obtention de pertes 
minimum d'energie (de charge) dans les tuyaux. 
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Pour tenir compte quantitativement de l'influence de la forme 
de la section sur les pertes de charge, on introduit dans le calcul une 
grandeur appelée rayon hydraulique R, qui est égale au rapport de 
l'aire de section du tuyau au périmètre de cette section : 

S! 
R, — TT . (7.6) 


Le rayon hydraulique peut être calculé pour n'importe quelle 
section. Par exemple, pour une section circulaire, nous avons 


xd? d 
R, = 4xd ” 4 


ce qui nous donne 
d=4R,, (7.7) 
pour une section rectangulaire de dimensions a X b: 


ab 
R= a+) ? 


pour un carré de côte a: 
a 
R,= 7 - 


Pour une fente de largeur a, les résultats précédents nous donnent 

(en supposant que a est beaucoup plus petit que b) : 
R, — + ° 

En substituant le rayon hydraulique au diamètre d (7.7) dans la 
formule générale pour les pertes de charge dues au frottement (4.18), 
nous obtenons 

l 
h,, = DT “ 2g . (7.8) 

Etant donné que la formule que nous venons d’obtenir est une 
expression plus générale de la loi de résistance hydraulique (4.18), 
elle doit être applicable non seulement aux tuyaux à section circulai- 
re, mais encore aux tuyaux à section non circulaire. 

Les expériences confirment que la formule (7.8) peut être utilisée 
pour des tuyaux à sections de forme quelconque. Dans ce cas, Île co- 
efficient À doit être calculé à l’aide des mêmes formules (7.1) ou 
bien (7.2), mais le nombre de Reynolds doit être exprimé à l’aide de 
R,, c'est-à-dire que: 


Re=— Rite , (7.9) 


Exemple. Déterminer la perte de pression due au frottement dans la partie 
cylindrique du circuit de refroidissement de la chambre de combustion du mo- 
teur-fusée à combustible liquide. Ce circuit est exécuté en forme d’une fente 


1 On utilise encore la notion de diamètre hydraulique D, =4R,. 
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annulaire de largeur de 2 mm et de longueur {/=500 mm; le diamètre de la cir- 
‘ conférence intérieure D=—155 mm. Le débit de liquide de refroidissement (acide 
azotique) G=10 kg/s et son poids spécifique y, =1 510 kg/m°. 

La température de l’acide à | endroit considéré peut être supposée constante 


et égale en moyenne à : n—=80°C (À=0,25 csk). 
Solution. 1. La vitesse de l'écoulement à travers læ fente est 
RS 


yr DS  15)0-x-0,155-0.002 


2. Le rayon hydraulique de la partie considérée du circuit est 
_x {((D +20ÿ — D] ! : 
Rn= 31(D+20+ D) RS 


3. Le nombre de Reynolds est 


ue er 
4. La perte de pression due au frottement est 
I 1 500 6,8! 


—— — 0 AN ————…—_—_————  —— 4 — ? 
Pr MR 2 = QSigRe—1.57 41 2.9, | 510-107*=0,8 kglem?. 
Les pertes de pression dans les éléments coniques du circuit de refroidis- 
sement sont beaucoup plus importantes, mais leur calcul est plus compliqué 
car il nécessite une integration. 


CHAPITRE VIII 
RÉSISTANCES HYDRAULIQUES LOCALES 


$ 28. NOTIONS GÉNÉRALES SUR LES RÉSISTANCES 
HYDRAULIQUES LOCALES 


Ci-dessus nous avons vu ($ 17) que les pertes hydrauliques d’éner- 
gie se divisent en deux catégories : les pertes de charge locales et cel- 
les qui sont dues au frottement. Nous avons déjà étudié les pertes de 
charge dues au frottement dans les tuyaux rectilignes à section cons- 
tante pour les régimes d'écoulement laminaire (chapitre VI) et tur- 
bulent (chapitre VII). Maintenant, considérons les pertes de charge 
qui sont causées par ce que l’on appelle les résistances locales, c'est-à- 
dire par des éléments de conduites qui, par suite de la variation des 
dimensions et de la configuration du lit, entraînent la variation de la 
vitesse du courant et, en général, la formation de tourbillons. 

À ce même $ 17, nous avons cité des exemples de résistances loca- 
les ainsi que la formule généralement employée pour exprimer les 
pertes de charge qui s'y produisent. Cette formule qui est basée 
sur les résultats expérimentaux est la suivante : 

v? 16Q* 
H=cz=t 2gr* 


Cette expression ayant été choisie, il ne reste qu'à savoir détermi- 
ner les coefficients & correspondant à des résistances différentes. 

Les résistances locales les plus simples peuvent être divisées en 
groupes suivants : 

1) élargissement du canal : brusque, graduel ; 

2) rétrécissement du canal : brusque, graduel ; 

8) tournant du canal : brusque, graduel. 

Les résistances plus compliquées se composent d’un ensemble ou 
d’une combinaison des résistances plus simples qui viennent d'être 
citées. Ainsi, par exemple, dans le cas de l'écoulement d’un liquide à 
l'intérieur d’un robinet (fig. 30,d), le courant s’incurve, change de 
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direction, s’étrangle et, finalement, reprend sa largeur primitive; 
phénomènes s’accompagnent d’une formation intense de tourbil- 
ons. 

Considérons les résistances hydrauliques les plus simples dans le 
même ordre que ci-dessus, dans le cas où le régime d'écoulement est 
turbulent. 11 faut remarquer qu’au cas où l'écoulement est turbulent, 
les coefficients & sont presque exclusivement déterminés par la for- 
me des canaux et varient très peu avec leurs dimensions absolues, 
les vitesses et la viscosité du liquide, c’est-à-dire avec le nombre Re. 
C’est pour cette raison qu’en général on considère que ces coefficients 
ne dépendent pas du nombre Re, ce qui rend la loi de résistance qua- 
dratique et correspond à l’autosimilitude. Nous étudierons l'écoule- 
ment laminaire dans les résistances locales à la fin de ce chapitre. 


&8 29. ÉLARGISSEMENT BRUSQUE DE LA SECTION 


La valeur des coefficients de pertes de charge locales & est, dans la 
plupart des cas, déterminée expérimentalement et sert à l’établisse- 
ment de formules ou bien de graphiques expérimentaux que l’on 
utilise par la suite pour effec- 
tuer des calculs. 

Cependant, dans le cas de l’é- 
largissement brusque du canal, 
l'écoulement étant turbulent, on 
parvient à déterminer théorique- 
ment les pertes de charge d’une 
manière assez précise. 

L'élargissement brusque d’un 
| canal (d'un tuyau) ainsi que le 
NL. | SzU2 p, schéma de l'écoulement corres- 
DS pondant sont représentés sur la 


| fig. 61. 
L Le courant se décolle à partir 
] ; | de l'angle que forme la paroi et 


s'élargit non pas brusquement 

Fig. 61. Elargissement brusque de comme le canal, mais graduelle- 

section. ment et dans l'espace annulaire 

qui se forme entre le courant et 

la paroi naissent des tourbillons qui, dans ce cas, sont la cause 
des pertes d'énergie. 

Ainsi que le montrent les expériences, ceci s'accompagne d’un 
échange ininterrompu de particules liquides entre le courant principal 
et sa partie tourbillonnaire. 

Considérons deux sections du courant : /—1, dans le plan de l’élar- 
gissement du tuyau et 2—2, à l'endroit où, en s'élargissant, le cou- 
rant atteint la paroi de la partie élargie du tuyau. Etant donné qu'’en- 
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tre ces deux sections le courant s’élargit, sa vitesse diminue tandis 
que la pression augmente. De ce fait, le second piézomètre indique 
une hauteur de AH plus élevée que le premier ; mais, au cas où 
à l'endroit considéré il n’y aurait pas de pertes de charge, le second 
piézomètre indiquerait une hauteur encore plus élevée. Cette hauteur 
hk que nous perdons ainsi est justement la perte de charge locale qui se 
produit en raison de l'élargissement du courant. 

Désignons la pression, la vitesse et la surface dans la section /—1 
respectivement par p,, v, et S, et dans la section 2—2, par p,, v, et 
S, et écrivons pour ces deux sections l'équation de Bernoulli en sup- 
posant que la répartition des vitesses y est régulière, c'est-à-dire en 
admettant que a, —=a,=1. 

Nous obtenons alors 


Ensuite, appliquons le théorème des quantités de mouvement au 
volume cylindrique limité par les sections /—/ et:2—2. Dans ce 
but, exprimons l’impulsion des forces externes qui soilicitent le volu- 
me liquide considéré, en supposant que la force tangentielle sur la sur- 
face latérale du cylindre est nulle. Vu que les faces de gauche et 
de droite du cylindre sont égales à S, et en supposant que dans la 
section /—/ la pression p, agit sur toute l'aire S,, nous obtenons, en 
projection sur l'axe, l’impulsion des forces en l'unité de temps sous 
la forme suivante : 

(p, — P;) S;.- 


La variation de la quantité de mouvement qui correspond à cette 
impulsion est la différence entre la quantité de mouvement à la sor- 
tie et celle à l’entrée; au cas où la répartition des vitesses est régu- 
lière dans les sections du courant, cette différence est 


a (0, — v,). 
Conformément au théorème 
(P, —P,)S, = Div, —V;). 


Divisons les deux membres de cette équation par S, y en tenant 
compte de ce que Q=—=S,v,, après quoi transformons le membre 
de droite : 

Pi— Ps _ Us 4, 0 2ou, , M D 
N'Hn @—v)=g ts +2 2 


Après avoir groupé les termes, nous obtenons 


Pr" Pr (in) 
va v'æTt 2g 
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En comparant cette équation avec l'équation de Bernoulli, 
écrite précédemment, on constatera une analogie complète entre ces 
deux équations, ce qui nous donne 

hu = Et, (8.1) 
c'est-à-dire que la perte de charge (d'énergie spécifique) due à l'élar- 
gissement brusque du canal est égale à la hauteur dynamique 
calculée à partir de la différence des vitesses. 

En accord avec l'équation de continuité 


v,S,=0,S,, 


le résultat que nous venons d'obtenir peut être écrit sous la forme gé- 
nérale d'expression des pertes de charge locales : 


3 ,2 

2 Si) v, _ 1 ’ 
ha=(1—$ œ “0% (8.1") 
Par conséquent, dans le cas de l'élargissement brusque de la sec- 

tion, le coefficient de pertes de charge locales est 
Si ; 9, 
b=( -à) à (8.1°”) 
Le théorème que nous venons de démontrer est bien vérifié par 
l'expérience dans le cas où l'écoulement est turbulent et est utilisé 

dans les calculs. 

Dans le cas particulier où la section S, est très grande devant la 
section S, et où, par conséquent, on peut admettre que la vitesse 
v, est nulle, la perte de charge due à l'élargissement du canal est 


c'est-à-dire que c’est la hauteur dynamique entière, toute l’énergie 
cinétique dont dispose le liquide, qui est perdue; dans ce cas, le coelt- 
ficient de pertes de charge locales &=1.Ce cas est celui d’une condui- 
te débouchant dans un réservoir d'assez grandes dimensions. 

11 faut souligner que les pertes de charge constatées lors de l’é- 
largissement brusque de la section sont dues exclusivement à la 
formation de tourbillons qui accompagne le décollement du courant, 
c’est-à-dire que cette énergie se dépense à maintenir ininterrompue la 
rotation des masses liquides et à les renouveler constamment (échange 
de particules liquides). Ceci explique pourquoi ce genre de pertes 
d'énergie qui sont proportionnelles au carré de la vitesse (du débit) 
est appelé pertes tourbillonnaires. 

En outre, ces pertes d'énergie sont encore appelées pertes dues au. 
choc car dans le cas en question, la vitesse diminue assez brusquement 
et cela ressemble au choc d’une masse liquide animée d’une grande vi- 
tesse contre une autre masse liquide qui se meut plus lentement ou 
bien qui est complètement immobile. 
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& 30. ÉLARGISSEMENT GRADUEL DES TUYAUX 


Un tuyau qui s’élargit graduellement est appelé diffuseur. 
L'écoulement d’un liquide dans un diffuseur s'accompagne d’une 
diminution de la vitesse et d’une augmentation de la pression. Les 
particules du liquide en mouvement surmontent, grâce à leur éner- 
gie cinétique, l’action de la pression qui va en augmentant, mais cette 
énergie diminue le long du diffuseur et dans la direction qui va de 
l'axe à la paroi. Les couches liquides qui sont en contact direct avec 
les parois possèdent une énergie cinétique si faible qu’à un certain 
moment elles se trouvent incapables de surmonter la pression qui 
s'élève ; alors elles s'arrêtent ou même commencent à revenir en arriè- 
re. Alors, le courant principal vient buter contre ces contre-courants, 
il se forme des tourbillons et le courant se décolle de la paroi (fig. 62). 


gr 
S1% SzU2 
Fig. 62. Formation de tour- Fig. 63. Schéma de calcul d’un 
billons dans un diffuseur. diffuseur. 


L'intensite de ces phénomènes s'accroît avec l'augmentation de l’an- 
gle d'ouverture du diffuseur et,en même temps, augmente les pertes 
tourbillonnaires qui s’y produisent. 

En outre, dans le diffuseur se produisent les pertes habituelles dues 
au frottement, semblables à celles qui se produisent dans les tuyaux à 
section constante. 

Considérons que la perte de charge totale ha qui se produit dans 
un diffuseur est égale à la somme de deux termes : 


Ra he + ha; (8.2) 
ici: — pertes de charge dues au frottement ; 
ha — pertes de charge dues à l'élargissement du canal (à Ïla 


formation de tourbillons). 

Les pertes de charge dues au frottement peuvent être calculées 
approximativement de la façon suivante. Soit un diffuseur à section 
circulaire, à génératrice rectiligne et dont l’angle au sommet est «. 
Désignons le rayon de l'ouverture d'entrée par r, et celui de l’ouver- 
ture de sortie par r, (fig. 63). Etant donné que le rayon de section et la 
vitesse de déplacement du liquide sont des grandeurs variables le 
long du diffuseur, il est indispensable de considérer tout d'abord 
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une partie élémentaire du diffuseur dont la longueur le long de la 
génératrice est égale à di et d'exprimer la perte de charge élémentaire 
qui se produit dans cette partie du ‘diffuseur à l’aide de la formule 
générale (4.18); nous avons alors 


dl v 
dhx=hg ge 


ici : v est la valeur de la vitesse moyenne dans une section quelcon- 
que dont Île rayon est r. 
Il résulte du triangle élémentaire que 


Ensuite, en se basant sur l’équation de continuité, on peut écrire 


oo, (+):. 


ici : v, est la vitesse à l'entrée du diffuseur. 

Introduisons cette expression dans la formule pour dhi, et procé- 
dons à l'intégration de cette dernière dans les limites de r, à r., 
c’est-à-dire tout le long du diffuseur, en supposant que le coefficient 
À, est constant : 


dh,=à, (2) . 


sin 
ce qui nous donne 
v, Éd À A 0, 
rt HU Einpent Len CE 
2sinz J 8 sin > : 
ou bien, finalement 
À I\% 
h,,— — | 
fr 8 sin = ( —) 2g , (8.3) 
Les S, F3 \® , à + 
ici:n= "= (2) est la grandeur qui est appelée degré d'ouverture 
L 2 
du diffuseur. 


Le second terme (la perte de charge due à l’élargissement du canal) 
est de même nature que dans le cas de l'élargissement brusque, mais, 
du fait que sa valeur est moins grande, elle est d’habitude exprimée 
par la même formule (8.1) ou bien (8.1”) dotée d’un coefficient de cor- 
rection À inférieur à l’unité, soit : 


ha = k M L h-$) à =k (1) (84 
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Dans un diffuseur nous avons, en comparaison de l'élargissement 
brusque d’un canal, un choc pour ainsi dire amorti, c’est pourquoi le 
coefficient k est souvent appelé coefficient d'amortissement du choc. 
Pour des diffuseurs à angle de conicité & allant de 5 à 20°, la valeur 
de ce coefficient peut être déterminée à l’aide de la formule empirique 
suivante du savant soviétique |. Ideltchik : 


k=3,2tg ) LE (8.5) 


ou bien à l’aide de la formule approchée de Fligner : 
k = sin «. (8.6) 


En tenant compte des formules (8.3) et (8.4) que nous venons d'ob- 
tenir, l'expression primitive (8.2) peut être écrite sous la forme sui- 
vante : 


ta | (1) +k Gr) D Stage (8.7) 
2 


où le coefficient de pertes de charge locales &,,:, peut être finalement 
exprimé par la formule suivante : 


bar al) +k (+). (8,8) 


Ceci montre que le coefficient &,, est une fonction de l’angle a, 
du coefficient À, et du degré d'ouverture n. 

Il est important de déterminer quel est le caractère de la varia- 
tion de &,, en fonction de l'angle a. À mesure que l'angle a augmente, 
pour des ae one À - . 
de n, le premier terme de la iormule 
(8.8) qui est dû au frottement di- | | | | | | | [47 
minue, car le diffuseur se fait plus “| | | | | | | À | . 
court, tandis que le second terme qui 
est dû à la formation de tourbillons @2 
et au décollement du courant aug- 
mente. 

A mesure que l'angle « dimi- 


NE 
l RÉSNENENE 
nue, la formation de tourbillons 
diminue d'intensité mais le frotte SNNRRSRNE 


ment augmente car pour un degré 2 4 6 8 10172 14 16 «° 
d'ouverture donné «em, le diffuseur Fi, 64 Variation de Eur d'un 
s’allonge et sa surface de frottement diffuseur en fonction de l’angle a. 
s'accroît. 

La fonction La =f (&) a un minimum pou une certaine valeur 
optimum de l'angle a (fig. 64). 
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La valeur de cet angle peut être déterminée approximativement à 
partir de la formule (8.8), après avoir substitué à sin 5 . sin @, 
en procédant de la façon suivante : 

ah (4) tone (1-7) 0 


n°?) sin?a 


ce qui nous donne 


: n+l À 
ht = AC Sin VE ee 


En posant dans cette formule le coefficient de pertes de charge 
dues au frottement À,=0,015--0,025 et le rapport des faces n—=2--4, 
nous obtenons un angle optimum du diffuseur à peu près égal à 6°, ce 
qui correspond aux résultats expérimentaux. 

En pratique, dans le but de raccourcir le diffuseur pour une 
valeur donnée de ñ, on choisit un angle & un peu supérieur à sa valeur 


Fig. 65. Diffuseur à gradient de pres- Fig. 66. Diffuseur étags. 
sion constant. 


optimum, soit «—7-9°, Ces mêmes valeurs de l’angle « peuvent 
être recommandées pour les diffuseurs à section carrée. 

Pour les diffuseurs à section rectangulaire qui ne s’élargissent que 
dans un plan (diffuseurs plats), l'angle optimum est un peu plus éle- 
vé que pour les diffuseurs à sections circulaire et carrée et se monte à 
10—+—12°. 

Au cas où les conditions d'encombrement ne permettent pas la 
réalisation d'angles à proches de leurs valeurs optima, si «>15-25° 
il est recommande de ne pas employer un diffuseur à génératrice rec- 
tiligne. On utilise alors un diffuseur spécial, par exemple un diffu- 
seur assurant une valeur constante du gradient des pressions le long 


de l'axe GP =const.). La forme approchée d’un tel diffuseur est re- 
présentée sur la fig. 65. 
La diminution des pertes de charge d’un tel diffuseur comparées 


à celles d’un diffuseur rectiligne sera d'autant plus grande que l'angle 
a est plus élevé et peut attcindre 40% pour des angles &«=40 -- 60°. 


LE 


De plus, dans un diffuseur à génératrice curviligne, le courant est 
plus stable. 

Le diffuseur étagé qui se compose d'un diffuseur ordinaire à angle 
optimum suivi d’un élargissement brusque de section (fig. 66) donne. 
lui aussi, de bons résultats. Dans ce cas l'élargissement brusque 
n'entraîne pas de pertes d'énergie élevées, car les vitesses sont assez 
faibles à cet endroit. La résistance d'un tel diffuseur est beaucoup 
plus faible que pour un diffuseur ordinaire de même longueur et 
degré d'ouverture. 


$ 31. RÉTRÉCISSEMENT DU TUYAU 


Un rétrécissement brusque (fig. 67) entraîne toujours une perte 
d'énergie plus faible qu’un élargissement brusque pour un même 
rapport des sections. Dans le cas d’un rétrécissement brusque, les 
pertes sont dues au frottement du courant à l'entrée du tuyau de 
moindre diamètre et ensuite aux tourbillons. Ces derniers naissent 
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Fig. 67 Rétrecissement brus- Fig. 68. Confuseur. 
que d'un tuyau. 


du fait que la veine liquide n’épouse pas l’angle d'entrée, s’en décolle 
et se contracte. Le volume annulaire qui entoure la partie contractée 
du courant est rempli de liquide en rotation dont le déplacement est 
faible. 

Au cours de l'épanouissement du courant qui fait suite à son rétré- 
cissement, il se produit une perte de charge qui peut être déterminée 
en accord avec le théorème concernant l'élargissement brusque des 
tuyaux, soit 

0 (u—u,) .. v, 
R= Log Z% bg: (8.9) 
ici: 4, est le coefficient de pertes de charge dues au frottement du 
courant à l'entrée du tuyau de moindre diamètre ; 
v,— vitesse à l'endroit du rétrécissement. 
Le coefficient de pertes de charge pour un rétrécissement brusque 


dépend du degré de rétrécissement, c'est-à-dire de n=< et peut 
2 
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être déterminé à l’aide de la formule semi-empirique suivante qui a 
été proposée par I. Ideltchik : 


1 Sa 1 
=p(i-S)=s (is). (8.10) 
Il résulte de cette formule que dans le cas particulier où l’on peut 
admettre que à = 0, c'est-à-dire dans le cas d’un tuyau qui sort 
d'un réservoir d'assez grandes dimensions, quand le bord d'entrée 
n'est pas arrondi, le coefficient de pertes de charge locales est 


[qu Ga Centrée — 0,5. 


Les pertes de charge à l'entrée d’un tuyau peuvent être considé- 
rablement diminuées par arrondissement du bord d'entrée. 

Le rétrécissement graduel d'un tuyau, c'est-à-dire un tuyau coni- 
que, est encore appelé convergent (fig. 68). L'écoulement d’un liquide 
dans un convergent s'accompagne d’une augmentation de vitesse et 
d'une dépression. Le liquide se déplace d’un endroit où la pression est 
plus élevée vers un endroit où la pression est moins élevée, c’est pour- 
quoi ici nous ne rencontrons pas de causes de formation de tourbillons 
et de décollements (contrairement à ce qui se passe dans un diffu- 
seur). Dans les convergents, nous n’avons affaire qu'aux pertes de char- 
ge dues au frottement. De ce fait, la résistance d’un convergent est 
toujours plus faible que celle du diffuseur correspondant. 

Pour un convergent, les pertes de charge dues au frottement 
peuvent être calculées de la même façon que pour un diffuseur ; 
tout d’abord, il faut exprimer les pertes de charge qui naissent 
dans une partie élémentaire du courant après quoi on intègre l'équa- 
tion différentielle obtenue. Ceci nous 
donne la formule suivante : 


h, “loss (8.11) 


ici : n — degré de rétrécissement. 

Il ne se produit de tourbillons faibles 
et un décollement du courant suivi de son 
rétrécissement qu'à la sortie du conver- 

Fig. 69. Tuyère. gent, à l'endroit de l'intersection des 
tuyaux conique et cylindrique. Pour 
éliminer ces tourbillons ainsi que les pertes de charge qui y sont 
liées, il est recommandé de raccorder progressivement les parties 
conique et cylindrique ou bien de remplacer la partie conique par 
un élément à génératrice curviligne qui se raccorde régulièrement 
à la partie cylindrique (fig. 69). Dans ce cas, on peut obtenir un très 
grand degré de rétrécissement pour une faible longueur comptée le 
long de l’axe, avec des pertes de charge très faibles. 


— 
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Le coefficient de pertes de charge locales d’un tel retrécissenent 
graduel qui est appelé tuyère varie dans les limites £—0,03 — 0,10 
environ, suivant le degré de rétrécissement, la régularité de cet étran- 
glement et la valeur du nombre Re (aux nombres Re élevés correspon- 
dent les faibles valeurs de & et vice versa). 


$& 32. TOURNANT DU TUYAU 


Un tournant brusque du tuyau ou bien un coude non arrondi 
(fig. 70) entraîne en général des pertes de charge importantes, car à 
l'intérieur de cet élément naissent des décollements du courant et des 
tourbillons, ces pertes étant d'autant plus élevées que l’angle à est 
grand. Le coefficient de pertes z 
de charge locales d’un coude à coude 
section circulaire &, augmente 75 
très rapidement avec à (fig. 71) 
et, pour à=90°, il atteint une 
valeur égale à l'unité. 


| 
| 
| 
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Fig. 70. Coude brusque. Fig. 71. Variation de ?, en fonction 
de l’angle 6. 


Comme les pertes de charge qui naissent dans les coudes non arron- 
dis sont élevées, leur emploi dans les tuyauteries n’est pas recom- 
mandé. 


Un tournant graduel du tuyau (fig. 72) est aussi appelé courbe. 


de charge locales dans les courbes relati- 
vement aux coudes. Cette diminution des 
pertes sera d'autant plus élevée que le 


La régularité du tournant diminue con- 
Sidérablement l'importance des zones | 
tourbillonnaires et, de ce fait, les pertes | 

rayon de courbure relatif ss du coude est Fa Le 

grand; pour une valeur assez élevée de Re 
ce rayon, les tourbillons disparaissent 
complètement. Le coefficient de pertes Fig. 72. Courbe. 


VU — 
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de charge locales d’une courbe dépend du rapport © , de l’angle à, 


ainsi que de la forme de la section transversale di Fan 
Pour les courbes à section circulaire pour lesquels à — 90° et S I, 


on peut se servir de la formule empirique suivante : 


Ce= 0,051 +0,19 3. (8.12) 


Pour des angles <70°, le coefficient de pertes de charge locales 
est 


t.—0,90sinô-be (8.13) 
et pour à => 100° 


t.=(0,7+2-0,35) €. (8.14) 


Il faut remarquer que les pertes de charge calculées à partir des 
coefficients &, que nous venons d'indiquer, c’est-à-dire : 


u? 
h=bs: 


sont la différence qui existe entre les pertes de charge totales qui se 
produisent dans la courbe et les pertes de charge dues au frottement 
qui ont lieu dans un tuyau rectiligne dont la longueur est égale à la 
longueur de la courbe, c’est-à-dire que le coefficient &, ne tient compte 
- que de la résistance supplémentaire qui est due à la courbure du canal. 
De ce fait, quand on calcule des conduites où sont montées des cour- 
bes, la longueur de ces dernières doit être ajoutée à la longueur du 
tuyau. Aux pertes de charge du tuyau ainsi obtenu on ajoute les per- 
tes de charge supplémentaires dues à la courbure du lit déterminées 
à l'aide du coefficient £.. 

Les formules citées (8. 12), (8.13) et (8.14) ont été établies par l’au- 
teur sur la base des graphiques du savant soviétique, le professeur 
G. Abramovitch, qui a analysé toute une série de travaux expérimen- 
taux concernant la résistance des courbes et qui a proposé l'expression 
one pour le coefficient de pertes de charge locales dans ces cour- 

es : 
6. = 0,73 abc; (8. 15) 


ici:a est une fonction du rayon de courbure relatif dont la valeur 


est déterminée par le graphique a=—f, (£ ) (fig. 73) ; 


b — une fonction de l’angle de courbure dont la valeur est dé- 
terminée par le graphique b=f, (ô) (fig. 74) ; cette valeur 
est égale à l'unité pour —90° ; 

c — une fonction de la forme de la section transversale du tuyau 
qui est égale à l’unité pour les sections circulaire et carrée et 
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Fig. 73. Variation de a en fonction de < . 


S'HRRSRESSRERNERRES 
AYITICITIITITITIT 
ABRNRRSRRRNMEM MEME 


20 60 60 80 100 120 10 160 6° 


Fig. 74. Variation de b en fonction de à. 


qui est déterminée par le graphique c—f, (+ pour les sections rec- 


tangulaires à longueur des côtés e et d (le côté e est parallèle à l'axe 
de courbure) (fig. 75). 

Ce dernier graphique mon- 
tre que la fonction e a un mini- 
mum pour un rapport des côtés 
du rectangle= =2,5. Ceci s’ex- 
plique par le fait qu’à l’en- 
droit où le courant s’incurve, 
il s'y produit un «tourbillon 
double ». Quand un liquide se 
déplace dans une courbe, sur 

2 1 2 3 6 5 6 7 8 - toutes ses particules agissent 
des forces centrifuges. Du fait 

Fig. 75. Variation de c en fonction que la répartition des vitesses 
E: dans les sections du courant 
d est irrégulière (la vitesse est 
maximum au centre et, à 

mesure que l’on se rapproche des parois, elle diminue), la force 
centrifuge qui est proportionnelle au carré de la vitesse sera 
beaucoup plus élevée dans la partie centrale du courant qu'auprès 
des parois. De ce fait, des moments de forces centriluges 


Fig. 76. Schéma d'écoulement dans une courbe. 


apparaissent qui mettent le liquide en mouvement autour des axes 
O,etO,. Au centre d'u courant le liquide se déplace de la paroi intérieu- 
re vers la paroi extérieure, c’est-à-dire le long du rayon de courbure, 
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tandis que le long des parois latérales il se meut dans la direction op- 
posée : ceci entraîne la naissance de deux tourbillons. Il résulte de la 
somme du mouvement giratoire du liquide et de son déplacement le 
long du tuyau que le courant se divise en deux courants hélicoïdaux. 

La formation de ce «tourbillon doubles exige une dépense conti- 
nue de l'énergie du liquide, c'est-à-dire que des pertes de charge se 
produisent ; ces pertes de charge sont proportionnelles au moment 
d'inertie de la section transversale du tourbillon. Ce moment d'iner- 
tie est minimum quand la section du tourbillon est circulaire, ce qui 
a lieu quand le rapport des côtés du rectangle 2. De ce fait, la 
résistance d’une courbe est minimum quand le rapport des côtés de sa 
section rectangulaire est égal ou légèrement supérieur à deux. Dans ce 
cas, la forme de la section transversale de chacun des tourbillons est 


a] b) 


Fig. 77. Coudes munis d’aubes directrices. 


naturelle, c’est-à-dire circulaire tandis que dans tous les autres cas, 
les tourbillons sont aplatis dans un sens ou dans l’autre. Ainsi, du 
point de vue de la diminution des pertes de charge dues au frottement. 
la meilleure forme de section transversale du tuyau est la forme 
circulaire tandis que la valeur minimum du coefficient &. correspond 
à une section de forme rectangulaire dont le rapport des côtés est 
égal à 2,5 (le côté le plus long étant parallèle à l’axe de courbure de la 
courbe). Le coefficient de pertes de charge d’une courbe ayant une tel- 
le forme de section transversale est 


C—=0,4€,; 
ici : à. est le coefficient de pertes de charge locales d’une courbe de 
section circulaire, pour les mêmes valeurs de £ et Ô. 


Ainsi, en réalisant une meilleure forme de la section du canal aux 
tournants on peut diminuer les pertes de charge dues à la courbure 
de 2,5 fois par rapport à une section circulaire. Dans certains cas 
importants, il est nécessaire que les pertes de charge soient minima 
et il est tout indiqué d'employer une forme de section spéciale, ce qui 
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se fait, par exemple, pour les conduites d'air de certains moteurs 
d'aviation. 

De plus, quelquefois, pour diminuer la résistance des coudes de 
grandes dimensions (par exemple, dans les souffleries) on y installe 
des aubes directrices. En cas d'installation d’aubes non profilées et 
incurvées suivant un arc de circonférence (fig. 77, a), le coefficient de 
pertes de charge locales du coude s’abaisse jusqu'à &£=0,4 ; en cas 
d'installation d’aubes profilées (fig. 77, b), la diminution de & est 
encore plus importante et & peut atteindre 0,25. 


$ 33. RÉSISTANCES LOCALES EN ÉCOULEMENT LAMINAIRE 
Tout ce qui a été indiqué aux paragraphes précédents du présent 


chapitre concernait les résistances locales en régime d'écoulement tur- 
bulent. Pour ce qui est du régime d'écoulement laminaire, les résis- 


LD ral un rôle très faible relative- 


ment au frottement dans les 
Fig. 78. Schèma d'un gicleur. 


tuyaux et, d'autre part, la loi 
de résistance hydraulique est 
plus compliquée et bien moins 
étudiée que dans lecas d'écou- 
lement turbulent. 

Si, dans ce dernier cas, les 
pertes de charge locales peu- 
vent être considérées comme 
étant proportionnelles au car- 
ré de la vitesse (du débit) et les coefficients de pertes de charge 
locales sont déterminés principalement par la forme du canal et ne 
dépendent pratiquement pas du nombre Re, pour Île régime d'écoule- 
ment laminaire, les pertes de charge h, doivent être considérées 
comme étant la somme : 

h,=h,+h (8.16) 


tourb? 


ici: À, sont les pertes de charge dues directement à l’action des 
forces de frottement (de viscosité) dans le canal considéré ; 
ces pertes sont proportionnelles à la viscosité du liquide et à 
la première puissance de la vitesse ; 

sont les pertes de charge dues au décollement du courant et 
aux tourbillons qui naissent dans le canal lui-même ou bien 
en aval du canal ; ces pertes sont proportionnelles au cairé 
de la vitesse. 

Ainsi, par exemple, dans le cas de l'écoulement à travers un gicleur 
(fie. 78). à gauche de la section /—1, ont lieu des pertes de charge 
dues au frottement et, à droite de cette section, des pertes de charge 
causées par la formation de tourbillons. 


h 


tourb 
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En tenant compte de la loi de résistance laminaire (6.6) et (6.7) 
avec la correction concernant la région initiale et de la formule (4.17), 
cette même somme peut être écrite sous la forme suivante : 


A ui u? ; 
h=pgiytB 5 (8.16”) 
ici : À et B — constantes sans dimension qui dépendent de la forme 


du canal. 
Après avoir divisé les deux membres de l'équation (8.16) par 
la hauteur dynamique. nous obtenons l'expression suivante pour le 
coefficient de pertes de charge locales en écoulement laminaire : 


= +8. (8.17) 


La proportion qui existe entre le premier et le second terme dans 
les formules (8.16) et (8.17) dépend de la forme du canal considérée 
et du nombre de Reynolds. 

Pour les résistances locales causées par un canal étroit dont la 
longueur est très supérieure à ses dimensions transversales et dont la 
section varie progressivement (fig. 79, a), à de faibles Re, les pertes de 
charge sont déterminées principalement par le frottement et la loi de 
résistance est presque linéaire. Dans ce cas, le second terme des for- 
mules (8.16) et (8.17) est nul ou bien très petit relativement au premier 
terme. 

Au cas où, dans le canal considéré, le frottement est réduit au 
minimum (écoulement par un orifice en mince paroi, fig. 79, b) et le 
nombre Re est assez élevé, des décollements et des tourbillons se pro- 
duisent de sorte que les pertes de charge deviennent proportionnelles 
environ à la seconde puissance de la vitesse (et du débit). 

Pour des variations considérables du nombre Re, la résistance d'un 
canal obéit soit à une loi linéaire (à de faibles Re), soit à une loi qua- 
dratique (à de grands Re), ou enfin suit une loi intermédiaire (à des Re 
moyens). Le diagramme logarithmique de variation de & en fonction 
de Re (fig. 80) est typique pour un tel diapason du nombre Re et 
illustre les résultats des essais de quatre diaphragmes. Les droites 
inclinées correspondent à la loi linéaire de résistance (le coefficient & 
est inversement proportionnel au nombre Re), les courbes — à 
la région intermédiaire et les droites horizontales — au régime quadra- 
tique (le coefficient & ne dépend pas du nombre Re). Des graphiques 
d'un tel genre sont en général tracés pour d'autres résistances locales 
sur la base de résultats expérimentaux. 

Quelquefois, à la place de l'expression binominale des pertes de 
charge locales, on emploie l'expression suivante : 


h, — RQ”; 


ici: À — grandeur dimensionnelle ; 
m — exposant qui dépend de la forme du canal considéré 
ainsi que du nombre Re et qui varie de 1 à 2. 
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Fig. 79. Deux types de résistances hydrauliques 
locales. 
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: un RU a en fonction du nombre Re: 


Pour les résistances locales et les nombres Re qui obéissent à une 
loi plutôt linéaire, on exprime souvent les pertes de charge locales à 
partir de la longueur équivalente de la conduite, c’est-à-dire qu'on 
ajoute à la longueur réelle de la conduite une longueur qui correspond 
aux résistances locales considérées. Nous avons alors 


{ leatc — lréette + léquiv (8.18) 
e 
__64 Lire © = 128v/.,1.Q 
D pe = : (8.19) 


En général, la valeur des longueurs équivalentes (rapportées au 
diamètre de la conduite) pour des résistances locales différentes sont 
déterminées par la voie expérimentale. 

Le théorème concernant les pertes de charge dues à l'élargissement 
brusque de section, que nous avons démontré au $ 29 pour le cas du 
régime d'écoulement turbulent, n’est pas applicable au régime lami- 
naire. Dans ce dernier cas, les suppositions que nous avions faites au 
cours de la démonstration du théorème (régularité de la répartition 
des vitesses dans les sections /—1 et 2-2, constance de la pression 
dans l'aire S, de la section /—1 et forces tangentielles nulles) ne 
sont plus valables. 

Comme le montrent les résultats des recherches expérimentales les 
plus récentes, le coefficient de pertes de charge locales dues à un élar- 
gissement brusque de section pour de très faibles valeurs du nombre 
Re (Re<9) ne dépend que très peu du rapport des sections et est dé- 
terminé principalement par le nombre Re, soit 


A 
=: 


Cela signifie que l'écoulement se produit sans décollements et que 
les pertes de charge locales dues à l'élargissement brusque de section 
sont proportionnelles à la première puissance de la vitesse. Au cas où 
9< Re< 3 500, le coefficient de pertes de charge locales dépend aussi 
bien du nombre Re que du rapport des sections. Quand Re> 3 500 
on peut admettre que la formule (8.1) est applicable. 

Au cas où un liquide est amené, à la vitesse v,, à un réservoir de 
grandes dimensions (v,=—0), on perd toute l'énergie cinétique qui, 
pour un courant laminaire stabilisé dans un tuyau à section circulai- 
re, est 


dd 


Au cas où l'écoulement n’est pas stabilisé, c’est-à-dire que la lon- 
gueur du tuyau /< {.,, le coefficient a doit être déterminé à l’aide du 
graphique de la fig. 47. 

Exemple. Déterminer le coefficient de pertes de charge locales en fonction du 


nombre Re d'un gicleur de diamètre d,— 1 mm et de longueur {=5 mm qui est 
monté dans un tube de diamètre d=6 mm (fig. 78). 
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Solution. En considérant le gicleur comme étant la partie initiale d’un 
tuyau et en supposant qu'à la suite de | élargissement du jet, l'énergie cinétique 
se perd tout entière, exprimons les pertes de charge locales qui se produisent 
dans le gicleur par la somme suivante (nous faisons abstraction des pertes d’en- 
trée) : 

64 1 ve 
h=hnw+ha=| 82 . — ; 
e= hr + he C> 1 +a) 2e 

(4 

Après avoir substitué la vitesse dans le gicleur v, par la vitesse dans le 

tube v, déterminons le coefficient de pertes de charge lotales du gicleur : 


_2ghg 64 ]! d' 
Ge on LE ste). 
Pour le nombre Re, du gicleur on obtient, en partant du nombre Re du 
tube 
4 d d 
Re = Re —. 
R v rdv d de 


Pour de différentes valeurs de Re on calcule alors les valeurs correspondantes 
de Re, d’après lesquelles on établit, se servant du graphique, fig. 47, les & en 
foncti on de Re. Les résultats obtenus sont résumés dans le tableau 3. 


Tableau 3 


Re 


Le | 9 500 | 3 140 | 2 500 | 2 


8 34. RESISTANCES LOCALES DANS LES SYSTÈMES 
HYDRAULIQUES DES AV IONS 


Dan les systèmes hydrauliques des avions, les résistances locales 
se présentent en général sous forme de filtres, de robinets, de soupapes, 
de coudes et d'autres appareils et éléments de formes très différentes. 
L'écoulement d'un liquide à travers ces éléments peut être aussi bien 
laminaire que turbulent suivant la vitesse et la température (la visco- 
sité) du liquide. De ce fait, les coefficients & correspondant aux résis- 
tances citées sont des fonctions du nombre Re. 

Sur la fig. 81 sont portés, en coordonnées logarithmiques, les 
coefficients & en fonction du nombre Re pour les résistances locales 
les plus répandues des systèmes hydrauliques des avions. Les nombres 
Re et les coefficients & ont été calculés à partir de la vitesse et du dia- 
mètre de la conduite. 

On remarquera la loi de la variation de & en fonction de Re pour 
un filtre en feutre. Cette fonction reste linéaire jusqu’à Re=—5 000. 
Ceci s'explique par le fait que l'écoulement laminaire à travers les 
pores du feutre s'accompagne d'un frottement très important et que les 
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tourbillons ne se forment pas. Pour les robinets, les soupapes et les 
coudes, les régions linéaires sont beaucoup plus réduites. À la suite de 
ces régions, vient une région intermédiaire très étendue qui, à son 
tour, est suivie d’une région cor- 
respondant à la loi quadratique 
de l'écoulement (t=const.). 

La pente ‘plus rapide de la 
courbe correspondant à une sou- 
pape anti-retour s’explique par 
le fait qu'à mesure que le nom- 
bre Re augmente par suite de 
l'augmentation de la vitesse du 
courant. le degré d'ouverture de 
la soupape augmente lui aussi, 
c'est-à-dire que sa forme change. 

Dans les conduites du système 
de carburant des avions, le 
nombre Re est en général beau- 
coup plus élevé que dans les 
systèmes hydrau liques. C'est 
pourquoi, sans commettre d'er- 
reur importante, on peut admet- 
tre que les coefficients de pertes : _—_—_— 
de charge locales des conduites ai 81. MAAROE de & a 
des systèmes de carburant ne °""° *°"PéPe bre Re: Pons 
dépendent pas du nombre Re. | 1 — filtre en feutre: 2 — robinet de ferme. 

Sur le tableau 4 sont indi- ture: 3 — raccord de séparation: # — coude 
quées les valeurs des coefficients & PT RS EN ee 
pour les appareils et éléments 
les plus usuels montés dans les conduites des systèmes de carburant. 
Les valeurs de & sont rapportées à la hauteur dynamique au raccord 
d'entrée de l'appareil (de l'élément) correspondant 


Tableau 4 
Désignation de l'élément b 
Raccord flexible . . . . . . . . . . .... .... . . . . . . ; 
Coude 90° normalisé (corps percé) . . . . . . . . . . . . . . . 1,2 = 1,3 
RACCOrd'EMILE & 2 SL La RS Res OS Si See S US 3,5 
Robinet de carburant. . . ................ . .. 1,0 = 2,5 
Soupape anti-retOur: -5.: à uen L'un ue SUR e ox À 
Filtre réticulaire . . . . . . . . . NS PRES Mes A <Rre e 1,5 = 2,5 
Capteur de débitmètre: 
Ja::.‘Foue: en TOtANON. 5.5 5 Sa sem es sde sets se 7,0 
la! roue: arrèlée: :: LS une sé ie Lire e 11 = 12 
Entrée dans un tuyau (sortie d’un réservoir) . . . . . . . . . . . 0,5 = 1,0 


Sortie d’un tuyau (entrée dans un réservoir) . . . . . . . . . . . 


CHAPITRE IX 


ÉCQULEMENT DES LIQUIDES A TRAVERS 
LES ORIFICES ET LES AJUTAGES 


& 35. ORIFICE EN MINCE PAROI 


Dans ce chapitre, nous envisagerons différents cas d'écoulement 
des liquides à travers des orifices et des ajutages (tuyaux courts de for- 
mes diverses) dans l'atmosphère ou bien dans un espace rempli de gaz 
ou bien de ces mêmes liquides. Ce cas de mouvement des liquides est 
caractérisé par le fait qu'au cours de l'écoulement, toute la réserve 
d'énergie potentielle dont dispose le liquide dans le réservoir (ou 
bien une grande partie de cette réserve) se transforme, avec des 
pertes plus ou moins grandes, en énergie cinétique du jet libre. 

En technique aéronautique. on rencontre ce genre d'écoulement 
dans le cas de l’amenée du carburant aux chambres de combustion 
des turboréacteurs ou bien des moteurs fusées à combustible liquide. 
L'amortissement, à l'atterrissage d'un avion ou bien au cours du recul 
d'un canon, est dû aussi principalement à l'écoulement d'un liquide 
à travers de petits orifices. 

De plus, l'écoulement des liquides à travers les gicleurs de divers 
systèmes de combustible et autres se rapporte à l'écoulement de ces 
liquides à travers des orifices et des ajutages. 

Soit un réservoir de grandes dimensions contenant un liquide sous 
la pression p, et doté d’un orifice à une assez grande profondeur H, 
mesurée à partir de la surface libre (fig. 82). Le liquide s'écoule à 
travers cet orifice dans un espace gazeux où règne une pression p.. 

Supposons que l'orifice a la forme qui est représentée sur la 
fig. 83,a, c'est-à-dire que c'est un perçage exécuté dans une paroi min- 
ce, sans changement ultérieur de 1 état du bord d'entrée ou bien qu'il 
a la forme qui est représentée sur la fig. 83.b, c'est-à-dire qu'il est 
exécuté dans une paroi épaisse avec un bord d'entrée biseauté vers 
l'extérieur. Les conditions d'écoulement du liquide dans ces deux cas 
seront tout à fait identiques : les particules liquides se dirigent en 
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mouvement accéléré vers l'orifice 
de l’espace environnant, suivant 
les trajectoires régulières diver- 
ses (voir la fig. 83,a),; le jet se 
décolle de la paroi à partir du 
bord de l'orifice après quoi il se 
contracte légèrement. Le jet 
prend une forme cylindrique à 
une distance à peu près égale au 
diamètre de l’orifice. La contrac- 
tion du jet résulte du change- 
ment progressif de trajectoires 
décrites par les particules liqui- 
des qui se meuvent vers l'orifice pig. 82. Ecoulement à partir d'un 
le long de la paroi. réservoir à travers un petit orifice. 

Au cas où les dimensions de 
l'orifice sont petites relativement à la hauteur #, et aux dimensions 
du réservoir et que, par conséquent, les parois latérales du réservoir 
et la surface libre du liquide n'ont aucune influence sur le courant 
au voisinage de l’orifice,nous obtenons une contraction complète du 
jet, c’est-à-dire un rétrécissement maximum par rapport au rétrécis- 
sement incomplet que nous étudierons plus loin. 

Le degré de contraction du jet peut être évalué à l’aide du coeifi- 
cient de contraction e qui est égal au rapport des sections du jet et 


de l’orifice : 
Sy /d;\° 
es=(7) L (9.1) 


Ecrivons l’équation de Bernoulli pour le mouvement du liquide 
à partir de la surface libre dans le réservoir (section 0—0 sur la 
fig. 82) où la pression est p, et la vitesse peut être supposée nulle, 
jusqu'à l’une des sections du jet (section /—/) dans la partie du jet 


(] 


Fig. 83. Orifice à section te a) en mince paroi; b) taillé en 
iseau. 
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où il a déjà pris sa forme cylindrique et où, par conséquent, la pres- 
sion est devenue egale à p,. En admettant que la répartition des vites- 
ses dans les sections du jet est régulière, nous obtenons alors : 


LORM LE RARE LE 
H+y= æ T% 
ici : & est le coefficient de pertes de charge de l’orifice. 
En introduisant la hauteur totale , nous obtenons 
u? 
H = 2 (1 +0), 
où 
H=H,+P—R 
0 Y " | 
Ceci nous permet d’exprimer la vitesse d'écoulement de la façon 
suivante : 


I —_— 
= —— V 2gH = eV 2gH. 9.2 
= =V gH = qV 2g (9.2) 
ici : est la grandeur appelée coefficient de vitesse qui est égale à 
1 
P— VT+HE . (9.3) 


Dans le cas de l'écoulement d’un liquide parfait £=0 et, par suite, 
o=1. De ce fait, la vitesse théorique d'écoulement est 


v,=V 2H. (9.4) 


Ainsi, l'analyse de la formule (9.2) nous permet de conclure que le 
coefficient de vitesse @ est le rapport des vitesses d'écoulement réelle 
et théorique : 


P=————. (9.5) 


La vitesse réelle d'écoulement v est toujours légèrement inférieure 
à la vitesse théorique, donc le coefficient de vitesse est toujours in- 
férieur à l'unité. 

J1 faut tenir compte de ce que la répartition des vitesses dans les 
sections du jet n’est régulière que dans la partie centrale de ces sections 
(dans le noyau du jet). La couche extérieure du liquide est quilque peu 
freinée par suite de son frottement contre la paroi (voir la fig. 83,b). 
Ainsi que le montrent les expériences, la vitesse dans le noyau 
du jet est pratiquement égale à la vitesse théorique (v, = V2g/), 
c'est pourquoi le coefficient de vitesse p, que nous venons d’introdui- 
re, doit être considéré comine rapporté à la vitesse moyenne. Au cas 
où l'écoulement a lieu dans l’atmosphère, la pression en tout point 
d'une section de la partie cylindrique du jet est égale à la pression at- 
mosphérique, ce qui est vérifié par les expériences. 
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Calculons maintenant le débit de liquide comme produit de la 
vitesse réelle d'écoulement par la surface réelle de section du jet, 
après quoi appliquons les expressions (9.1) et (9.2) ; nous aurons alors 


Q= Su = es, p V 2gH. (9.6) 


Il est convenu de désigner le produit des coefficients e et @ par 
et de l’appeler coefficient de débit ; 
soit 


H = EeQ. 
Alors, la formule (9.6) s'écrit finalement sous la forme suivante : 
Q=1s, } 2gH 
ou bien , 
 __— (9.6) 
ee P. 
Q=us, V2? 


ici : p est la pression d'écoulement. 

L'expression (9.6’) que nous venons d'obtenir, est la formule la 
plus importante de tout ce chapitre, étant donné qu'elle permet de 
résoudre le problème principal —la détermination du débit — et 
qu’elle est applicable à tous les cas d'écoulement des liquides à tra- 
vers des orifices et des ajutages. La seule difficulté qui se présente 
pour l’utilisation de cette formule est liée à ce qu’il n’est pas toujours 
AS d'évaluer avec assez de précision la valeur du coefficient de 
débit. 

I1 résulte de l'équation (9.6) que 

= du à 
SV2eH 

Cela signifie que le coefficient de débit est le rapport des débits 
réel et théorique, ce dernier débit Q, étant le débit qui passerait à 
travers l’orifice ou bien l’ajutage au cas où il n'y aurait ni étrangle- 
ment du jet, ni résistance hydraulique. [1 faut tenir compte de ce que le 
terme « débit théorique » n’est employé ici que par pure convention, 
car Q,=S,V 2gH n'est pas le débit de liquide parfait qui passerait 
à travers l'oritice ou bien l’ajutage considérés ; le rétrécissement du 
jet aurait lieu même dans le cas de l'écoulement d un liquide parfait. 

Le débit réel est toujours inférieur au débit théorique et, par con- 
séquent, le coefficient de débit u est toujours inférieur à l'unité, en 
raison de l’influence des deux facteurs suivants : la contraction du 
jet et la résistance de l’orifice. Dans certains cas, l’influence d'un 
de ces facteurs est plus grande que l'influence de l’autre. 

Les coefficients de contraction e, de pertes de charge £, de vitesse 
e et de débit u que nous venons d'introduire, dépendent tout d’abord 
du type d’orifice ou bien d’ajutage et, comme tous les coefficients 
sans dimension en hydraulique, du critère principal de similitude 
mécanique, le nombre Re. 


Y Sax. 13600 129 


Sur la fig. 84 sont portés les coefficients p, e et p pour un orifi- 
ce à section circulaire, en fonction du nombre Re calculé à partir de la 
vitesse théorique d'écoulement, soit 

_ vide __V2gHd 
Re, gi — — 


Ce graphique montre que l’augmentation du nombre Re,, c'est-à- 
dire la diminution du rôle joué par le frottement, entraîne l’augmen- 
tation du coefficient g@ en raison de la diminution du coefficient de 
pers de charge &, tandis que le coefficient e diminue du fait de l’af- 

aiblissement du freinage du liquide au bord del’orifice et de l’aug- 
mentation des rayons de courbure admis de la surface du jet dans 
la région qui s'étend du bord de l’orifice jusqu’au début de la partie 
cylindrique du jet. Dans ce cas, les deux coefficients ( et e) tendent 


10? 10° 10* 10° 10° 


Fig. 84. Variation de e, @ et de u en fonction du nombre Re. 


asymptotiquement vers les valeurs qu’ils prennent pour l’écoulement 
d’un liquide parfait, c’est-à-dire que pour Re, — 00, p— 1 et 0,60. 

Le coefficient de débit u déterminé comme le produit de e par œ 
commence par augmenter avec le nombre Re,, ce qui s’explique par 
suite de l’augmentation rapide de @. Ensuite, après avoir atteint sa 
valeur maximum (Unix =0,69 pour Re,=350) u diminue par suite de la 
diminution rapide de & et devient pratiquement constant et égal à 
0,59 — 0,60 pour des valeurs élevées de Re. 

Dans la région correspondant aux faibles valeurs du nombre Re, 
(Re, < 15), le rôle joué par la viscosité est tellement grand et le frei- 
nage du liquide au bord tellement important qu'il n’y a pas de con- 
traction du jet (e=1) et, dans ce cas, p=u. Dans cette région, le débit 
Q est proportionnel à la première puissance de la hauteur et, de ce 
fait, le coefficient de débit est proportionnel au nombre Re,. Dans ce 
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cas, on peut utiliser la formule théorique suivante qui est bien vérifiée 
par les expériences : 


Q = ne (9.7) 
ce qui correspond à 
=. (9.8) 


Pour les liquides à faible viscosité (l’eau, l’essence, le pétrole, etc.) 
et pour un orifice à section circulaire ménagé dans une paroi mince, les 
coefficients d'écoulement varient peu, ce qui fait que dans les calculs 
on se sert en général de leurs valeurs moyennes suivantes : 


e= 0,63; @—0,97; 0,61; &—0,065. 


Dans le cas en question, c’est-à-dire pour l'écoulement des liqui- 
des peu visqueux à travers un orifice à section circulaire en mince 
paroi la contraction du jet est considérable et la résistance très faible. 
Ainsi la diminution du coefficient u est due, dans ce cas, principale- 
ment à la contraction du jet. 


8 36. LA CONTRACTION INCOMPLÈTE ET LA CONTRACTION PARTIELLE. 
ÉCOULEMENT PAR UN ORIFICE NOYÉ 


Ce que l’on appelle contraction incomplète du jet a lieu au cas 
où la proximité des parois latérales du tuyau influe sur l'écoulement 
du liquide à travers l’orifice et sur la formation du jet : dans ce cas, 
l'orifice est situé à distances égales de ces parois, c'’est-à- 
dire sur l'axe de symétrie du 
tuyau (fig. 85). Du fait que 
les parois latérales dirigent en 
partie le mouvement du liqui- 
de au moment où il arrive à 
l’orifice, le jet se contracte 
moins que dans le cas de l’'é- 
coulemient d’un réservoir de 
dimensions infinies que nous 
avons considéré ci-dessus et 
pour lequel la contraction du Fig. 85. La contraction incomplète du 
jet était complète. jet. 

Par suite de la diminution  . 
du degré de contraction du jet, le coefficient de contraction et, par 
conséquent, le coefficient de débit, augmente. Une solution théori- 
que du problème de l'écoulement plan d’un liquide parfait à tra- 
vers une fente dans le cas de la contraction incomplète fut donnée 
en 1890 par le professeur N. Joukovski. 

Dans le cas de l'écoulement de liquides peu visqueux, d’un réser- 
voir cylindrique à section circulaire, à travers un orifice à section elle 
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aussi circulaire situé au centre de la paroi plane, le coefficient de 
contraction 8, peut être déterminé à l’aide de la formule empirique 
suivante, en fractions de coefficient de contraction e correspondant 
à la contraction complète : 
un _ 14037 
me 


n’, (9.9) 


ici: n => est le rapport des aires de la section de l’orifice et de la 


section transversale du réservoir. 

Le coefficient de pertes de charge de l’orifice &, ainsi que le coeffi- 
cient de vitesse @ au cas où la contraction est incomplète peuvent être 
considérés comme ne dépendant pas du rapport des sections n (si, 
bien sûr, nr n'est pas trop près de l'unité) et, pour les liquides peu 
visqueux, ils sont respectivement 


&—0,065 et p— 0,97. 


Dans ce cas, il est facile de déterminer le coefficient de débit p., 
à l’aide de l'expression suivante : 


M, — e,®, 
et le débit, à l’aide de la formule suivante : 
Q— HS V 2gH. 


Cependant, quand on utilise cette formule dans le cas où la con- 
traction est incomplète, il faut avoir en vue que la hauteur H qui 
entre dans la formule précédente est la hauteur totale, soit 


Y 2€ 


Cela signifie qu’en plus de la hauteur hydrostatique, il est indis- 
pensable de tenir compte de la hauteur dynamique dans le réservoir. 
Mais, étant donné que lorsque l’on veut déterminer le débit, la hau- 
teur dynamique est elle aussi inconnue, il est désirable de disposer 
d'une formule qui exprime le débit, au cas où la contraction est 
incomplète, à l’aide d’une autre grandeur que la hauteur totale H, 
la hauteur piézométrique. 

Il est facile d'obtenir une telle formule en écrivant l'équation de 
Bernoulli pour les sections /—J et 2—2 (fig. 85) ainsi que l'équation 
de continuité : 


ce qui nous donne 
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et, ensuite 
e Ap ’ 8p 
 — 29 — = US 2g —, 9.10 
SV MS, ÿ 2. (8-10) 
iCi 
sd e 
= ——— 9.11 
BV ji 


Au cas où l'orifice se trouve près d’une paroi latérale (fig. 86), 
la contraction du iet sera partielle, c'est-à-dire qu’elle se produira d'un 
seul côté : du côté de la paroi qui dirige le courant il n’y aura pas de 
contraction. Ceci explique que les coefficients de contraction et de 


Fig. 86. La contraction partielle Fig. 87. Ecoulement par un orifice 
du jet. noyé. 


débit au cas où la contraction est partielle (e, et u,) soient supérieurs 
aux coefficients correspondant à une contraction complète (e et y). 

Le coefficient u, peut être déterminé à l’aide de la formule empi- 
rique suivante : 


m=u(i+ET). (9.12) 


ici: E£ est le coefficient de forme qui est égal à 0,128 pour les 
orifices circulaires et à 0,152 pour les orifices carrés : 

II — le périmètre de l'orifice ; 

AIT — la partie de ce périmètre qui est voisine de la paroi. 

Souvent, on a affaire non pas à l'écoulement d'un liquide dans 
l'atmosphère, mais à son écoulement dans un espace rempli du 
même liquide (fig. 87). Ce cas est appelé écoulement sous niveau 
ou bien écoulement à travers un orifice noye. 

Dans ce cas, toute l’énergie cinétique du jet s'en va à la formation 
de tourbillons, comme dans le cas de l'élargissement brusque de la 
section. De ce fait, l'équation de Bernoulli pour les sections /— 7 et 
3—3 (où nous pouvons admettre que la vitesse est nulle), s'écrit sous 
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la forme suivante : 
Pi Ps _ Lu Le o. 
| Age Y + h=2,+ Y +C ZX » 
ou bien 
_ Pi Ps _ LE 
H=H, +R GHDS, 


: H est la hauteur de calcul ; 
u — vitesse d'écoulement dans la section contractée du jet ; 
t — coefficient de pertes de charge de l’orifice qui a à peu près 
la même valeur que pour l’écoulement dans l'atmosphère. 
Ceci nous donne 


— ——— V 20H = V 26H 
| 7 V?e eV 2g 
e 
Q=uS,= epS, V?gH=us, V 2H. 


Ainsi, nous obtenons les mêmes formules de calcul que pour 
l'écoulement dans l’atmosphère avec la seule différence que, dans ce 
cas, la hauteur FH est la différence des niveaux des deux côtés dela 
paroi. 

On peut considérer que les coefficients de contraction et de débit 
dans le cas de l'écoulement par un orifice noyé sont les mêmes que 
dans le cas de l’écoulement dans l’atmosphère. 


& 37. ÉCOULEMENT A TRAVERS LES AJUTAGES 


On appelle ajutage cylindrique extérieur un tube court dont la 
longueur est égale à quelques diamètres [/—(2--6)d] et dont le bord 


\ 


d) b) d) 
Fig. 88. Ecoulement à travers un ajutage cylindrique. 
d'entrée n'est pas arrondi (fig. 88,a). En pratique, cet ajutage se 
rencontre souvent sous forme d'un perçage effectué dans une paroi 


ne sans changement ultérieur de l’état du bord d'entrée 
ig- 88,b). 
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Au cas où un tel ajutage débite dans un milieu gazeux, on rencon- 
tre deux régimes d'écoulement. Le schéma d'écoulement qui corres- 
pond au premier régime est représenté sur la fig. 88, a et b. A l'entrée 
de l’ajutage, le jet se contracte de la même façon et pour la même 
raison que dans le cas de l’écoulement à travers un orifice en mince 
paroi. Ensuite, du fait que la partie contractée du jet est entourée de 
liquide mort, le jet s’élargit peu à peu jusqu'à ce qu'il atteigne les 
parois de l’ajutage et sort en pleine section. 

Vu qu’à la sortie de l'ajutage, le diamètre du jet est égal au dia- 
mètre de l’orifice. e=1 et, par conséquent, =. 

Les valeurs moyennes des coefficients pour ce régime d'écoulement 
sont les suivantes (pour des liquides peu visqueux) : 


u—9p—0,82; &=0,5. 


On voit, en comparaison avec un orifice en mince paroi, que dans 
le cas de l'écoulement à travers un ajutage cylindrique (premier ré- 
gime), le débit est supérieur à celui qui passe à travers l'orifice en 
raison de l’absence de contraction à la sortie de la tubulure. Quant à 
la vitesse, elle est inférieure du fait que la résistance de l’ajutage est 
beaucoup plus élevée que celle de l'orifice. 

Supposons que l’écoulement du liquide aît lieu sous l’action de la 
pression p, dans un milieu gazeux où la pression est p,, par exemple 
dans la chambre de combustion d’un turboréacteur. Dans ce cas, la 
hauteur de calcul pour une contraction complète est 

H = Po— Pa 
RE 

Etant donné que dans le jet, à la sortie de l’ajutage, la pression 
est égale à p,, dans la partie contractée du jet, à l’intérieur de l'aju- 
tage, la pression p, est inférieure à p, parce que la vitesse y est plus 
élevée. En outre, plus la pression p, est grande et, par conséquent, 
plus le débit qui passe à travers l’ajutage est élevé, plus la pression 
absolue p, dans la section contractée est faible. La différence de pres- 
sions p,—p, augmente proportionnellement à la hauteur #. Démon- 
trons ceci en établissant l'équation de Bernoulli pour les sections /—1 
et 2—2 (fig. 88,a) sous la forme suivante : 

v' uv? 2 
Pi 1 — Pa 2. (0, —v,) 
TR VTT & 

Ici, le dernier terme exprime les pertes de charge dues à l’élargis- 
sement du courant qui, dans le cas considéré, se produit de la même 
façon que dans le cas de l’élargissement brusque de la section. Par 
conséquent, il peut être déterminé à l’aide de la formule (8.1). La 
contraction du jet à l’intérieur de l’ajutage peut être évaluée à l’aide 
du même coefficient de contraction & que dans le cas d’un orifice et, 
donc, en accord avec l’équation de continuité, on peut écrire que 


135 


Après avoir éliminé, à l’aide de cette expression, la vitesse v, de 
l'équation de Bernoulli que nous venons d'écrire et après y avoir 
substitué à v, son expression où entre le coefficient de vitesse de 
l'ajutage o, =oV2rh, déterminons la chute de pression à l’intérieur 
de l’ajutage : 


Ps, —P,=% ri (5—1) |H. (9.13) 


En posant dans cette dernière équation : @—0,82 et e—0,64, 
nous obtenons 


p,—p,=0,75 Hy. (9.13') 


Pour une certaine hauteur critique FH 


la pression absolue dans 
l’ajutage (section /—1) devient nulle et 


cr? 


H,, = TE (9.14) 

Par conséquent, pour H>H ,,, la pression p, devrait devenir né- 
gative mais, comme les pressions négatives ne peuvent exister dans 
un liquide, le premier régime d'écoulement ne peut, lui non plus, 
exister quand H>H. L'expérience confirme ce fait et montre que 
pour H=&H,., il se produit un changement brusque du rêgime d’écou- 
lement qui “devient le second régime (fig. 88,c). 

Le second régime d'écoulement est caractérisé par le fait que le 
jet, après s'être contracté, ne s'élargit plus, conserve une forme cy- 
lindrique et passe à travers l’ajutage sans toucher ses parois. L'écou- 
lement devient identique à l'écoulement à travers un orifice en mince 
paroi et les coefficients d'écoulement deviennent les mêmes que dans 
ce cas. Par conséquent, le passage du premier régime d'écoulement 
au second entraîne une augmentation de la vitesse tandis que le dé- 
bit diminue du fait de la contraction du jet. 


Pa 10,33 
Ha T0 0,75y 0,75 


Dans le cas de l'écoulement à travers un ajutage cylindrique noyé, 
le second régime d'écoulement ne peut exister. Au cas où H>H, 
le premier régime se maintient mais le coefficient de débit diminue 
(le coefficient de pertes de charge augmente) à mesure que la hauteur 
H augmente du fait de la naissance de la cavitation à l’intérieur de 
l’ajutage. : 

Ainsi, l’ajutage cylindrique extérieur possède des défauts impor- 
tants : pour le premier régime — une grande résistance et un coeffi- 
cient de débit rélativement faible, et pour le second régime — une 
très faible valeur du coefficient de débit. Un autre défaut de cet aju- 
tage est l'instabilité du régime d'écoulement qui y prend place. 

De ce fait, l’utilisation des ajutages cylindriques n'est pas dési- 
rable et on ne les emploie pas spécialement (à part dans certains mo- 


= ]4m. 
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teurs fusées à combustible liquide). Mais en pratique ces ajutages 
sont souvent réalisés sous forme de perçages exécutés dans des parois 
épaisses. Un ajutage cylindrique peut étre considérablement amélio- 
ré par arrondissement de son bord d’entrée. Plus l'arrondissement est 
prononcé plus le coefficient de débit est élevé et le coefficient de per- 
tes de charge est faible. Dans le cas extrême, pour lequel le rayon de 
courbure est égal à l'épaisseur de la paroi, l’ajutage cylindrique de- 
vient un ajutage conoïdal ou bien ce que l’on appelle une tuyère. 

L'ajutage conoïdal ou bien fuyère (fig. 89) est un dispositif que 
l'on utilise très souvent car il assure un coefficient de débit proche de 
l'unité, des pertes de charge très faibles, l’absence de contraction du 
jet à la sortie, un régime d'écoulement 
stable et une forme correcte du jet. 

Les valeurs du coefficient de pertes de 
charge sont celles que nous avons indiquées 
pour le cas de rétrécissement graduel ($ 31), 
c'est-à-dire que 


t=0,03 -- 0,10 
(aux nombres Re élevés correspondent des 


valeurs de # faibles et vice versa). 
Donc 


ro nNT crc 
| 
| 
J- 
| 
| 


u = p = 0,99 0,96. 


L'ajutage divergent est la combinaison 

d’une tuyère et d’un diffuseur (fig. 90). 

L'addition d’un diffuseur à la tuyère entrai- 

ne une diminution de la pression dans la Fig. 89. Tuyère. 
partie la plus étranglée de l’ajutage et, par 

conséquent, l’augmentation de la vitesse et du débit de liquide à 
travers cet ajutage. Pour un même diamètre de la section minimum 
et une même hauteur, l’ajutage divergent peut assurer un débit beau- 
coup plus élevé que la tuyère (l’augmentation du débit peut aller 
jusqu'à deux fois et dernie). 

De tels ajutages peuvent être utilisés au cas où sont fixées la sec- 
tion minimum et la hauteur et lorsqu'on cherche à obtenir le débit le 
plus élevé possible. Mais l’ajutage divergent ne peut être utilisé 
que pour des hauteurs relativement faibles (H—=1--4 m) ; au cas con- 
traire, la cavitation se produirait dans la section minimum de l’aju- 
tage et entraînerait l'augmentation de la résistance et la diminution 
du débit. 

Sur la fig. 91 est représenté en fonction de la hauteur le coeffi- 
cient de débit d’un ajutage divergent ; la diminution de pu est due à 
la cavitation dans la section minimum de l’ajutage. Le coefficient de 
débit est rapporté à l'aire de la section minimum, c'est-à-dire que 


CE 
PTS Van 
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Cavitation 


Fig. 90. Ajutage divergent. 


La courbe représentée sur la fig. 91 a été tracée en accord avec 
les résultats des essais d’un ajutage divergent à angle et degré d’ouver- 
ture optima pour lesquels le coefficient de débit est maximum. 


Exemple. Pour injecter les composantes du combustible dans la chambre 
de combustion de certains moteurs fusées, on emploie des injecteurs à jet, c’est-à- 
dire de simples perçages. Déterminer le nombre d’injecteurs de ce type qu'il 
est indispensable d'installer sur le moteur fusée pour amener l’oxydant, si 
G=1,6 kgs, la chute de pression dans l’injecteur Ap=6 Rglem. la pression dans 
la chambre de combustion p,=25 kg/cm*, le diamètre de l'orifice d,—=1,5 mm, le 
rapport de | épaisseur de la paroi au diamètre de l’orifice Ô/d,—0,5. Comme 
oxydant, on utilise de l’acide azotique à poids spécifique y=1510 kg/m° et à 
coefficient de viscosité u—0,02 cm“/s. 

Combien faudrait-il d’injecteurs si Ô/d, était égal à 2,5 ? 
Solution. 1. La vitesse théorique d'écoulement est 


: Ap 4 6-10 
U, = V2 ri 2.9,81 TSI 510 = 28 ms. 


2. Le nombre de Reynolds : 
Re _ud, __2800:-0,15 
t 


Û tt 

He ren 

SRE NSENEE 
0 2 % 6 & 19 12 14 16 18 20 22 Hm 


Fig 91. Variation du coefficient de débit en fonction 
de la hauteur. 
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3. Pour ce nombre Re, se servant du graphique (fig. 84), on obtient p—0,62. 
4. L'aire totale des orifices de tous les injecteurs S, est 


G 1,6-10? : 
Se He 1510022000 00 OM 
5. Le nombre d'injecteurs est 
45, _4-0,61 = 35. 


Fr 20,15 


6. Si le rapport Ô/d, était égal à 2,5 l'écoulement du carburant aurait lieu 
comme dans le cas de l’ajutage cylindrique extérieur. 

Pour déterminer le régime d'écoulement, calculons Apcr à l’aide de la for- 
mule (9.13) : ” 


APer= 575 = 33,5 kg/cm. 
Etant donné que ApPcr> Ap, nous avons le premier régime d'écoulement 


pour lequel le coeflicient de débit p—=0,82. 
Donc 
0,62 


=2É 35 
A2 9 582 27. 


838. ÉCOULEMENT A HAUTEUR VARIABLE (VIDANGE DES RÉCIPIENTS) 


Considérons la vidange d’un récipient ouvert, communiquant 
à l'atmosphère et de forme quelconque, à travers un orifice ou bien 


at se, 


ééttéiitltttttottatl Elehhotettt tt tt RE RP 


Bee mr LL 
| S2r 
U2 Pa 
Fig. 92. Schéma de vidange Fig. 93. Vidange d'un réservoir 
d'un récipient. drainé. 


une tubulure de fond à coefficient de débit p (fig. 92). Dans ce cas 
d'écoulement, la hauteur du liquide est variable et diminue progres- 
sivement, c’est-à-dire qu'à strictement parler, l'écoulement est non 
permanent. 

Cependant, au cas où la hauteur du liquide et, de ce fait, la vi- 
tesse d'écoulement varient lentement, le mouvement à n’importe 
quel moment peut être considéré comme permanent et l’on peut uti- 
liser l'équation de Bernoulli pour résoudre le problème. 
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En désignant la hauteur variable du liquide dans le récipient, 
comptée à partir du fond, par h, l'aire de la surface libre à ce niveau 
par S et la section de l’orifice par S,, on peut écrire, pour un inter- 
valle de temps élémentaire df, l'équation des volumes sous la forme 
suivante: 


Sdh—=—uS, V 2gh-dt ; 


dh étant l’abaissement du niveau de liquide dans le récipient pen- 
dant dt. 

Le signe moins est dû au fait qu’à une variation positive de dt 
correspond une variation négative de dh. 

Ceci nous permet de déterminer le temps de vidange d'un récipient 
de hauteur # de la façon suivante (en supposant que u==const) : 


ou bien 


h=o 


I dh 
= | S- (9.16) 


L'intégrale peut être calculée si l’on connaît S en fonction de la 
hauteur hk. Pour un récipient prismatique, S=const et, par consé- 
quent, 


H 
TE 
HS V2. Vh | 
ou bien 7 — 
t — | H a — e 
USo V 2g di HS, V 28H sr 

Le numérateur de cette expression est égal au double du volume 
du récipient tandis que le dénominateur est le débit au début de la 
vidange. c'est-à-dire pour une hauteur A de liquide. Par conséquent, 
le temps de vidange du récipient est deux foix plus élevé que le temps 
d'écoulement d’un même volume de liquide, la hauteur du liquide 
étant constante et égale à la hauteur initiale. 

Les formules (9.16) et (9.17) sont également utilisables pour 
déterminer le temps de remplissage des récipients quand la hauteur 
totale du liquide à l'entrée est variable et diminue à mesure du rem- 
plissage de h=H jusqu'à hA=0. 

En pratique aéronautique, il arrive que l’on aît affaire à la vi- 
dange de récipients fermés qui ne communiquent avec l'atmosphère 
que par l'intermédiaire d'un orifice, d'une tubulure ou bien d'un 
tube de drainage de faible diamètre (fig. 93). Dans ce cas, à mesure 
que le liquide s'écoule du récipient, l'air atmosphérique y entre en 
raison de la dépression qui s’y produit. C’est pourquoi la vidange du 
récipient est d'autant plus ralentie que l’arrivée d'air se fait plus 
difficilement. 
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Déterminons le temps de vidange d’un tel récipient et, dans ce 
but, écrivons deux équations de Bernoulli : l’une pour le mouvement 
de l'air ambiant jusqu’à l’intérieur du récipient et l'autre pour le 
mouvement du liquide, de la surface libre jusqu'à la sortie dans 
l'atmosphère. En employant les symboles indiqués sur la fig. 93, 
nous obtenons : 

PA Po l vs : 
7 TU HE): 


Pa _ PA Loir) 
RE, FÜR) SE 
Dans ce cas, on peut faire abstraction de la compressibilité d’air, 
c'est pourquoi le débit d’air est égal à celui de liquide: 
Q = US, = US, 
(au cas où il y a contraction du jet, il faut de plus introduire le coef- 
ficient 8,). 


Maintenant, les équations précédentes peuvent être écrites sous 
la forme suivante : 


_ LT 
PA = D, +(1 +0.) 2gS* Var 


hy,+p,= pa + (1 +) avr 
En additionnant ces équations entre elles et en en tirant le débit, 
nous obtenons 


2g! 
Q = Re (9.18) 


ES 
S? Ya + Le Yi 


Après avoir introduit l'expression (9.18) dans l'équation des vo- 
lumes (9.15), et intégré l'équation différentielle ainsi obtenue dans 
les limites de h=H jusqu’à h=0, nous aurons 


_— 2SH +6, l+ê, 9.19 
V'2eHy: S + su Don 


La formule que nous venons d'obtenir est aussi utilisable au cas 
où l'arrivée d'air dans le récipient et l'écoulement du liquide de ce 
même réservoir s'effectuent à travers des tuyaux mais, dans ce cas, 
à la place du coefficient & correspondant. il faut poser : 


LAS +DE, 


ici : Let d sont la longueur et le diamètre du tuyau; St, est la somme 
des coefficients de pertes locales dans le tuyau. 
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Un autre exemple d'écoulement d’un liquide sous l’action d’une 
hauteur variable est celui de l'amortissement à l'atterrissage d’un 
avion. L'amortisseur oléopneumatique du train d'atterrissage (fig. 94) 
contient dans sa partie supérieure de l’air comprimé dont la pression 
en vol est égale à p,. Après que les roues de l’avion aient touché le 
sol, le liquide s'écoule à travers un orifice de section S, dont le 
coefficient de débit est m et comprime l'air jusqu'à la pression 
P,. La hauteur du volume d'air diminue alors de À, jusqu'à h.. 

En simplifiant le processus d'amortissement réel, supposons 
que sur l’amortisseur vient agir brusquement une force constante 
Get que l’air se comprime suivant la loi iso- 
thermique. Déterminons la durée du processus 
d'amortissement, c’est-à-dire le temps d’écou- 
lement du liquide jusqu’à ce qu'il atteigne un 
état stable. 

Par analogie avec l'équation (9.15), nous 


avons 
Sdh=— — Qdt, 
ici: S est l’aire du piston; 
dh — la course du cylindre pendant 


l’intervalle de temps dé. 
Le débit à travers l’orifice est 


Q=usS, Van. 


ici: p, est la pression constante au-dessus 


du piston, p,=<: 
Fig. 94. Schéma de p—la pression variable de lJ’air 
l'amortisseur du train déterminée par la loi isothermique 


d'atterrissage. 


P=(P,+ Pa) — Pa. 


Après avoir introduit les expressions de p, et p dans l'équation 
(9.15), nous obtenons 


SV ] f _h 
dt nn  m S ——— dh, 
HS V'28 @: +Pa) h—h, 


__ Po+Pa 
1 pPit+Pa © 


ici 


La valeur recherchée de { peut être déterminée par intégration 
dans les limites de A=A, jusqu’à A=h.. 
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& 39. INJECTEURS 


On appelle injecteur un ajutage spécial qui assure la pulvérisa- 
tion d'un liquide, c’est-à-dire un écoulement pour lequel Île jet, en 
sortant dans l’atmosphère (ou bien dans un milieu gazeux à une 
pression plus élevée que la pression atmosphérique) se désintègre 
et forme de très petites gouttes. 

Dans les turboréacteurs ainsi que dans les moteurs fusées à com- 
bustible liquide on emploie beaucoup les injecteurs appelés centri- 
fuges ou bien tourbillonnaires pour pulvériser le carburant dans les 
chambres de combustion. 

Le principe de fonctionnement d’un tel injecteur est le suivant : 
on force tout d’abord le courant liquide à tourner et ensuite à se ré- 
trécir (fig. 95). Le moment de quantité de mouvement qui est créé 


Fig. 95. Schéma d'un injecteur centrifuge. 


grâce à l’amenée tangentielle du liquide reste à peu près constant au 
cours du déplacement du liquide à l’intérieur de l’injecteur ; par 
conséquent, au cours de rétrécissement du courant, la composante 
tangentielle de la vitesse augmente considérablement, et des forces 
centrifuges très importantes naissent, qui pressent le courant contre 
les parois et y forment une mince couche liquide. A la sortie de l’in- 
jecteur, cette couche liquide se pulvérise en gouttes de très petites 
dimensions. En même temps, le long de l'axe de l’injecteur, se forme 
un tourbillon d'air (gazeux) dont la pression à la surface est proche 
de la pression atmosphérique (au cas où l'écoulement a lieu dans 
l'atmosphère). Ce tourbillon d'air est tout à fait analogue à l’enton- 
noir tourbillonnaire qui se forme (fig. 96) lors de la vidange des réci- 
pients à travers un orifice de fond avec cette seule différence que 
dans un injecteur ce phénomène est plus intense. 

Ainsi, l'’orifice de sortie de l'injecteur n’est pas complètement 
occupé par le courant liquide. La section du courant prend une forme 
annulaire dont la partie centrale est occupée par un tourbillon d'air 
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(fig. 97). Pour cette raison le coefficient de contraction pour un in- 
jecteur est en général très inférieur à l'unité. Par suite de cette par- 
ticularité et, aussi, du fait que la vitesse d'écoulement résultante à 
la sortie de l’injecteur V (fig. 95) est dirigée non pas normalement 
à la surface de sortie de celui-ci, mais sous un certain angle & dont 
la tangente est égale au rapport des composantes tangentielle u et 


Jourbillon 
d'air 


Fig. 96. Entonnoir tourbil- Fig. 97. Section transversale 
lonnaire. du tourbillon dans un injec- 
teur. 


axiale v de la vitesse, le coefficient de débit d’un injecteur est tou- 
jours de beaucoup inférieur à l'unité et varie en fonction de la forme 
et des proportions de l’injecteur dans des limites très larges. 

Pour déterminer le débit de l’injecteur à l’aide de l'équation prin- 


cipale (9.6) ES 
= > j P. 
Q=us, V 2 Ÿ 


il est indispensable de connaître d’une façon assez précise la valeur 
du coefficient de débit pu. 

La théorie des injecteurs qui a été établie par G. Abramovitch 
permet de déterminer le coefficient a en partant des dimensions et de 
la forme de l’injecteur. Enonçons cette théorie pour le cas où le li- 
quide est parfait et, dans ce but. écrivons les trois équations suivan- 
tes : 

1) L'équation de Bernoulli pour les sections 1—1 et 2—2 (fig. 95) : 


Pi po PLV 
| TE 7 FT 
ou bien: 
v*+u? 


2g ”? 


avec 
H PDP, — Pa 0? 


vo et u, étant les composantes axiale et tangentielle de la vitesse V 
dans la section 2—2, à la surface du tourbillon d'air. 
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2) L'équation exprimant la constance du moment de quantité 
de mouvement du liquide pour les mêmes sections, relativement 
à l’axe de l’injecteur : 
° QeRv, = Qourt 
R. 
U= 0, Frs , 
t 
ici: r,est le rayon du tourbillon d’air dans la section 2—2. 
3) L’équation de continuité pour les mêmes sections : 


ou bien: 


; US, = ESU 
ou bien 


iCi 


L'expression précédente nous donne 
fi—="o vi —£, 


ce qui, après avoir été posé dans la seconde équation, nous mène à 
a 
Fi VIi—e | 

En utilisant la troisième équation à la place de l'équation pré- 
cédente, nous obtenons 


U, = 0, 


ici = est le paramètre qui détermine la forme de l’injecteur. 
10 


Après avoir introduit l'expression de u, que nous venons d'obtenir 
dans l'équation de Bernoulli (première équation), nous obtenons 


ce qui nous donne 


Maintenant, nous pouvons exprimer le débit comme le produit 
de la vitesse par l'aire de la section annulaire du courant à la sortie 


‘ Nous supposons que les composantes axiales de la vitesse sont réparties 
régulièrement dans la section annulaire du courant, à la sortie du gicieur. 
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de l’injecteur, c’est-à-dire que 
Q = ES 0 = —— — 5,) 2gH . 
Vi+4 E 
— € 
Ainsi, le coefficient de débit de l’injecteur est : 
D 
SE ] A? 
Vitae Vite 

Cependant, nous ne connaissons pas le coefficient e car nous ne 
connaissons pas le rayon r, du tourbillon d'air pour des valeurs don- 
nées de r, el À. Pour déterminer ce coefficient, il est indispensable 
d'utiliser une condition supplémentaire. Dans ce but, G. Abramovitch 
a proposé l’hypothèse suivante qui a été vérifiée expérimentalement : 
un tourbillon est stable au cas où ses dimensions assurent un débit Q 
maximum pour une hauteur totale # donnée ou bien, autrement dit, 
il s'établit un régime d'écoulement pour lequel un débit donné est 
obtenu sous l’action d’une hauteur totale minimum. 

Déterminons la valeur de e qui correspond à un coefficient de 
débit p maximum ; dans ce but, trouvons la dérivée de l’expression 
Ju. € sous la racine de la formule 
1,0 (9. 20) relativement à e et 
écrivons que cette dérivée 
est nulle. Nous aurons 
alors : 


(9.20) 


2 A! 
pl ME A Te tan 
: EN ; Ai ce qui nous donne 
03 A= Y <U-—e). (9.21) 
02 
a! La formule que nous 
0 NE venons d'obtenir nous per- 
|] 2 3 4 $ 6A met de tracer le graphique 


ati c jation de e en fonc- 
Fig. 98. Variation de e, u et de a en fonction de variation > 
de À pour un injecteur. tion de À (fig. 98) qui, étant 


utilisé en même temps que 
la formule (9.20), permet, pour toute une série de valeurs du 
paramètre À, de calculer les valeurs correspondantes de u et 
de tracer le graphique de variation deu en fonction de À (fig. 98). 
Ce graphique montre que le coefficient uw diminue à mesure 
que le paramètre À augmente. Physiquement, on peut expliquer ce 
fait de la manière suivante : l'augmentation de À correspond à l’aug- 
mentation de la rotation du courant à la sortie de l’injecteur, c’est-a- 
dire à l'augmentation de la vitesse tangentielle u par rapport à la vi- 
tesse d'entrée v, et, par conséquent, à l'augmentation de l'intensité 
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du tourbillon à l’intérieur de l’injecteur. De ce fait, le diamètre du 
tourbillon augmente, l’aire de section du courant diminue et, de 
plus, une partie de plus en plus grande de l'énergie disponible FH est 
dépensée pour créer la vitesse tangentielle du liquide. Pour À =0 
(R=0), p=1, c’est-à-dire qu'il n’y a pas de rotation du courant et 
que l’injecteur fonctionne comme une simple tuyère. 

Les formules que nous avons indiquées ci-dessus nous permettent 
de déterminer facilement l'angle de pulvérisation du liquide « 
(fig. 98). L’angle a augmente avec le paramètre À tandis que le co- 
efficient de débit diminue. C'est pourquoi, lorsqu'on dimensionne un 
injecteur, le paramètre À doit être choisi de telle sorte qu'il assure 
un angle a assez élevé (usqu' à 60°) pour une valeur pas trop faible 
du coefficient pu. 

La théorie des injecteurs que nous venons d’énoncer a été établie 
pour le cas d’un liquide parfait. Au cours de l'écoulement d’un li- 
quide réel dans un injecteur, la viscosité diminue le moment de quan- 
tité de mouvement du liquide à mesure qu'il se rapproche de la sortie 
de l’injecteur. 

De ce fait, les composantes tangentielles de la vitesse dans la sec- 
tion de sortie sont inférieures et le débit supérieur aux valeurs qu'ils 
prennent en cas d'écoulement d’un liquide idéal, ce qui à première 
vue semble paradoxal. 

L'influence de la viscosité peut se ramener à une certaine dimi- 
nution du paramètre À au moyen du paramètre équivalent À, qui 
peut être exprimé par la formule suivante : 


À. étant le coefficient de pertes de charge dues au frottement dans 
l injecteur ; ce coefficient est donné par le tableau 5 en fonction 
du nombre de Reynolds calculé à partir de la dimension et de la vi- 
tesse d'entrée. 

Tableau 5 


Re, | 1,5- 10? 3-10° 


A l'aide du paramètre équivalent À, de l’injecteur calculé de 
cette façon, on peut déterminer le coefficient de débit u et l'angle «, 
compte tenu de la viscosité du liquide, en se servant du graphique 
déjà cité d "Abramovitch (fig. 98) où l’on doit poser À, à la place de 4. 
Etant donné qu’en général À, A, le coefficient pa qui tient compte 
de la viscosité est un peu plus ëlevé et l' angle & un peu plus faible 
que dans le cas du liquide parfait. 
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Pour obtenir la rotation du courant dans les injecteurs des mo- 
teurs fusées, souvent, au lieu de l’amenée tangentielle du liquide, on 
utilise ce que l’on appelle un turbulisateur à vis, c’est-à-dire une vis 
à deux ou trois filets qui est montée dans l’injecteur. Le liquide 
se déplace le long des canaux hélicoïdaux 
du turbulisateur et, de ce fait, entre en 
rotation nécessaire (fig. 99). 

La théorie des injecteurs énoncée 
ci-dessus est aussi applicable dans ce cas, 
à condition que le coefficient À soit cal- 
culé à l’aide de la formule suivante : 


A = Sfm COS P. 
Safe 


ici: r, est le rayon moyen du filet de 
VIS ; 
D S, — l'aire de la section d'’écoule- 
Fig. 9. Schéma d'un injec- ment du canal hélicoïdal : 
teur à turbulisateur  heli- à | 
coid ai. n — le nombre de filets de la vis ; 
o — l'angle d’inclinaison de l’hélice. 
Dans les turboréacteurs récents, le plus souvent on emploie des 
injecteurs centrifuges réglables dont le coefficient de débit (ou bien 
la surface de l'orifice de sortie) varie automatiquement en fonc- 
tion de la pression du carburant. L'utilisation de ces injecteurs 
permet d'élargir le diapason 
des débits de carburant pour 
un même diapason des pres- 
sions et de conserver la qualité 
de pulvérisation nécessaire. 
Parmi les injecteurs régla- 
bles les plus répandus, on 
peut citer ceux à deux tuyères, 
à deux étages ainsi que les 
injecteurs avec by-pass. Un 
trait commun à tous ces gi- 
cleurs consiste en ce qu'ils sont 
équipés d’un dispositif à sou- 
pape, qui, lorsque la pression 
augmente, ouvre (ou bien 
ferme) un canal supplémentaire 
et, de ce fait, augmente le 
coefficient de débit ou bien la fig. 100. Schéma d'un injecteur à deux 
surface de sortie. orifices. 
Dans un injecteur à deux 
tuyères (fig. 100) nous avons pour ainsi dire deux injecteurs dont 
l'un se trouve à l'intérieur de l’autre. Aux basses pressions, la sou- 
pape est fermée et c'est le premier injecteur (interne) qui fonctionne; 


(9.22) 


Soupape 
de reglage 
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quand la pression aug- 
mente, la soupape se sou- 
lève et la seconde tuyère 
se met à fonctionner. Alors, 
le débit augmente rapide- 
ment. 

L’injecteur à deux éta- 
ges (fig. 101) est muni d’une 
tuyère, d’une chambre tour- 
billonnaire commune et 
de deux canaux d'entrée. 
Aux basses pressions, le 
carburant est amené par 
l’un de ces canaux tandis 
qu'aux pressions élevées il 
est amené par les deux ca- 
naux. De ce fait, le para- 
mètre À diminue et le coef- 
ficient u augmente. 

L'injecteur avec by-pass 
(fig. 102) est muni d'un 
conduit de retour doté d’une soupape. Cette dernière s'ouvre d’autant 
plus que la pression du carburant est faible et, quand la pression est 
maximum, elle ferme complètement la ligne de retour. Ainsi, aux 
basses pressions, la vitesse à l'entrée est plus élevée, ce qui correspond 
à la diminution de la surface d'entrée et, par conséquent, à l’augmen- 
tation du paramètre équivalent 4, et à la diminution de u. C'est 
ce qui est nécessaire pour élargir le diapason des débits. 

Le calcul des injecteurs qui viennent d’être cités peut être effectué 
d’après la même théorie d'Abramovitch mais cependant pour cela 
il faut encore tenir compte des particularités de chacun de ces in- 
jecteurs (voir les exemples). 

Exemple 1. Tracer la caractéristique de l’injecteur à deux tuyères qui a 
été décrit ci-dessus (voir la fig 100), c’est-à-dire le graphique de variation du 
débit en fonction de la chute de pression dans l’injecteur au cas où la deuxième 
tuyère (le deuxième canal) se met à fonctionner à la chute de pression Ap,. Les 
caractéristiques des deux canaux de l’injecteur (leurs dimensions et les paramè:- 
tres À, et À,) ainsi que la caractéristique de la soupape de réglage sont données. 
Résoudre le problème en général. 

Solution. 1. D’après les valeurs données de À,et de À.,. determinons à l’aide 


du graphique (fig 98) les valeurs correspondantes de u, et de p,. 
2. En nous servant des formules : 


Q=ms, We ÈE et Q=s, V2 


traçons les caractéristiques du premier et du second canal de l'injecteur (fig. 103). 

3. Additionnons entre elles les caractéristiques de la soupape de réglage 
et du second canal de l’injecteur. Au cours de cette addition, il est indispensable 
de tenir compte de ce que la chute de pression Ap dans le second canal a lieu 


Fig. 101. Schéma d'un injecteur à deux 
étages. 
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aussi bien dans l’injecteur lui-même que dans la soupape C'est pourquoi, en 
additionnant entre elles les caractéristiques, il faut additionner les ordonnées 
Ap correspondant à des mêmes valeurs du débit. 


Fig. 102. Schéma d'un injecteur avec by-pass. 


4. Pour obtenir la caractéristique totale de l’injecteur, additionnons entre 
elles les caractéristiques du premier canal et du second canal avec la soupape, en 
additionnant les débits correspondant à des mêmes valeurs de Ap (fig. 103). 


Fig. 103. Caractéristiques d'un injec- 
teur (à deux orifices): 


1) de la soupape: 2) de l'injecteur; 3) du 
second canal; 4) de la ChPApe RON second 


canal: 5) du premier canal. 


Exemple 2. Déterminer l'expression du paramètre À, d’un injecteur centrifuge 
avec by-pass au cas où le débit total de carburant Q= Q;+ Q,. Ici : Q,, débit à 
iravers l’injecteur et Q,, débit by-pass (fig. 102). 

Solution. 1. Introduisons le coefficient de by-pass À,: 


kb=1 + æ = à . 
2. Le débit de carburant à travers les canaux d’entrée de l’injecteur est 
Q=R2LQi=0,S.. 
3. Le débit de carburant qui passe à travers la tuyère de l’injecteur est 


Qi=eS.v. 
Donc 


0, S,=kLES, 
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ce qui nous donne 
1 S; * 
4. Après avoir introduit la valeur de v, que nous venons de trouver dans 
l'équation du moment de quantité de mouvement et, ensuite, dans l'équation 


de Bernoulli, déterminons la vitesse v de la même façon que nous l’avons fait 
ci-dessus, c'est-à-dire que 
] 


= — — —_—_ —;% Ÿ 2gH . 
2 A2 
V1+44 1—e 


5. Le débit de carburant à travers l’injecteur Q; peut être déterminé à 
l’aide de la formule suivante : 


Q=eS,uv— j So ] V2gH. 
a TA Te 
6. En comparant la formule que nous venons d'établir avec l'expression 
(9.20), nous trouvons que Ah A. 


CHAPITRE X 


MOUVEMENT RELATIF ET NON PERMANENT 
DES LIQUIDES DANS LES TUYAUX 


$ 40. ÉQUATION DE BERNOULLI POUR LE MOUVEMENT RELATIF 


L'équation de Bernoulli écrite sous la forme (4.16) n’est appli- 
cable qu’aux cas où le mouvement du liquide est permanent et quand 
la seule force massique agissant sur ce liquide est la pesanteur. Ce- 
pendant, dans le domaine de la construction des machines et dans 
l'aéronautique, on a souvent affaire à des écoulements pour lesquels, 
en plus de la pesanteur, agissent sur le liquide les forces d'inertie de 
son mouvement d'entraînement. Ceci se produit dans tous les cas 
où le canal (par exemple, le tuyau) à l’intérieur duquel se déplace le 
liquide est en mouvement accéléré. Au cas où la force d'inertie qui 
en résulte est constante dans le temps, l'écoulement du liquide, re- 
lativement aux parois du canal, peut être permanent et, pour cet 
écoulement, on peut établir l'équation de bilan d'énergie, compte 
tenu des forces d'inertie. Cette équation sera celle de Bernoulli pour 
le mouvement relatif qui, en général, s'écrit sous la forme suivante : 


++, er, + ta + Sh+ AH (10.1) 


AH,, étant la grandeur appelée hauteur d'inertie qui est égale à fa dif- 
férence des valeurs de l'énergie potentielle spécifique due à des for- 
ces d'inertie, ou bien, autrement dit, au travail des forces d'inertie 
rapporté à l'unité de poids et posé avec le signe moins *. 

Calculons la hauteur d'inertie pour les deux cas principaux du 
mouvement relatif permanent d’un liquide qui correspondent aux 
deux cas d'équilibre relatif considérés aux $$ 11 et 12. 


1 Cette grandeur est posée avec le signe moins car elle est écrite dans le 
membre de droite de l’équation, alors qu'en démontrant l'équation de Bernoul- 
li au $ 15 nous avions écrit le travail des forces externes dans le membre de 
gauche de l'équation. 
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l. Mouvement rectiligne régulièrement accéléré du canal. Au cas 
où le canal à l’intérieur duquel s'écoule le liquide se déplace en ligne 
droite avec une accélération constante a, sur toutes les particules 
liquides (fig. 104) qui se déplacent dans ce canal agit la force d'’iner- 
tie du mouvement d’entraînement qui est la même pour toutes les 
particules et qui est constante dans le temps. Cette force peut aider 
ou bien gêner l'écoulement du li- 
quide. 

Au cas où nous la rapportons à 
l'unité de masse, cette force est 
égale à l'accélération correspondan- 
te a et est dirigée en sens inverse 
à celui de l’accélération. Sur chaque 
kilogramme de liquide agit une force 
d'inertie 


| 

— 4. 

- PTT TT TT 

Le travail de cette force lors du D ES enCdae drcansl 

déplacement du liquide de la pre qui se ‘déplace d'un mouvement 
mière section jusqu’à la deuxième accéléré. 
(de même que le travail de la force 
de pesanteur) ne dépend pas de la forme du chemin parcouru et n'est 
déterminé que par la différence des coordonnées comptée dans le sens 
de l’accélération a, soit : 


AH, =; (10.2) 


où /, est la projection de l'élément de canal considéré sur la direction 
de l'accélération a. 

Pour choisir correctement le signe avec lequel la grandeur AH,, 
doit être écrite dans le membre de droite de l'équation de Bernoulli, 
on peut se servir de la loi suivante qui découle directement du phé:- 
nomène physique correspondant. Au cas où l'accélération a est di- 
rigée de la première section vers la deuxième et la force d'inertie, en 
sens inverse, cette force gêne l'écoulement du liquide et la hauteur 
d'inertie doit être écrite avec le signe plus. Dans ce cas, la hauteur 
d'inertie fera diminuer la pression dans la deuxième section par rap- 
port à la première et, par conséquent, agira de la même façon que 
les pertes de charges Zh qui s’écrivent toujours dans le membre de 
droite de l’équation de Bernoulli avec le signe plus. 

Au cas où l'accélération a est dirigée de la deuxième section vers 
la première, la force d'inertie aide l'écoulement et la hauteur d’iner- 
tie doit être écrite avec le signe moins. Dans ce cas, la hauteur d'iner- 
tie fera augmenter la pression dans la deuxième section, c’est-à-dire 
qu’elle agira sur le courant en sens inverse aux pertes de charge. 

2. Rotation du canal autour d'un axe vertical. Considérons un ca- 
nal où s'écoule le liquide et qui tourne autour d'un axe vertical 
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avec une vitesse angulaire constante w (fig. 105). Dans ce cas, sur 
le liquide agit la force d'inertie du mouvement giratoire qui est une 
fonction du rayon. C’est pourquoi, pour calculer le travail de cette 
force ou bien la variation d'énergie potentielle causée par son action, 
il est indispensable de recourir à l’intégration. 
Sur l'unité de poids du liquide 
agira une force d'inertie 
wo? 
—T. 
[4 
Le travail de cette force au 
cours du déplacement le long 
d'un rayon, d’une distance dr, 
= sera 
2 = rdr 
Fig. 105. Ecoulement dans un canal £ 
animé d'un mouvement de rotation. 


et, pour un déplacement du rayon 
r,jusqu'aurayonr, (le long d’une 
courbe quelconque), le travail sera déterminé par intégration de cette 
expression dans les limites de r, à r,. Après intégration, déterminons 
la valeur de la hauteur d'inertie en changeant son signe (comme 
nous l’avons indiqué) ci-dessus au cours de l’établissement de l’équa- 
tion de Bernoulli, ce terme doit être passé du membre de gauche au 
membre de droite de cette équation). 
Finalement, nous obtenons 


MHin=—T (rar rs). (10.3) 


Le signe de la hauteur d’inertie que donne le calcul effectué à 
l’aide de cette formule correspond à la loi indiquée ci-dessus. 

Il faut tenir compte de ce que l'équation de Bernoulli pour les 
cas considérés de mouvement relatif d’un liquide parfait, peut être 
aussi obtenue par intégration des équations différentielles du mouve- 
ment (voir l’appendice). 


$ 41. ÉCOULEMENT NON PERMANENT DES LIQUIDES DANS LES TUYAUX 


Comme en général l'écoulement non permanent des liquides est 
assez complexe, nous nous bornerons à considérer le cas particulier 
le plus important que l’on rencontre en technique aéronautique, qui 
est le cas du mouvement non permanent d’un liquide dans un tuyau 
à section constante et dans un ensemble de tuyaux reliés en série. 

Considérons un tuyau de lonqueur ! et de diamètre d, disposé 
d’une façon quelconque dans l’espace (fig. 106) et désignons les cotes 
de la première (/—1) et de la dernière (2—2) section par z, et z,. Dans 
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ce tuyau se déplace un liquide avec une accélération qui, en général, 
peut varier dans le temps : 
do 
= 4: 

Il est certain qu’à un moment donné, la vitesse v et l'accélération 
j sont les mêmes pour toutes les 
sections transversales du tuyau. 

Tout d’abord, commençons par 
faire abstraction des pertes de 
charge dues au frottement et sup- 
posons que la répartition des vites- 
ses dans les sections du tuyau soit 
régulière. 

Découpons dans le liquide qui 
se déplace dans le tuyau un volume 
cylindrique élémentaire de lon- 
gueur di et de surface de base dS 
(fig. 106) et établissons l'équation 
de son mouvement. | 

Projetons la force de pression Fig. 106. Schéma du mouvement 
et la pesanteur sur la direction  "°" Permanent dans un tuyau. 
de la tangente à l'axe du tuyau, ce qui nous donne 


pdS— (p +dl) dS +yd8 dl cos a = ds dl T, 


ou bien 
—P dl + y cos adl = TT dl. 
Comme 
COS = — de 
ol ? 
alors 


op 0z2 ,;, __Y: 
— Tdi di =? ji 


(il ne faut pas oublier que p est la fonction non seulement de {, mais 
encore de f). 

Après intégration le long du tuyau pour un moment donné, nous 
obtenons 


Pi — Pa 


PP: os d 
= +2, —2, FL 
ou bien 
2, += 2, ++ hs; (10.4) 
avec 
h,= TL 
g 
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L'équation que nous venons d'obtenir ressemble à l'équation de 
Bernoulli pour le mouvement relatif et le terme h,, s'appelle lui 
aussi hauteur d'inertie, mais il ne faut pas cependant confondre 
h,, avec AH, car leurs significations sont différentes. La grandeur 
h,,, comme le montre l'équation (10.4), est la différence des énergies 
spécifiques du liquide dans les sections 1-1 et 2-2, due à l’accélération 
(ou bien au ralentissement) du courant liquide dans le tuyau, à un 
moment donné. Dans le cas de l'accélération, cette différence est po- 
sitive, c'est-à-dire que l'énergie spécifique du liquide diminue le 
long du courant tandis qu'elle est négative dans le cas du ralentisse- 
ment, ce qui correspond à une augmentation de l'énergie spécifique 
du liquide en allant de la première section à la deuxième. 

Dans le cas où l'on tient compte des pertes de charge dans le 
tuyau (locales et dues au frottement) elles doivent être elles aussi 
écrites par analogie avec l'équation de Bernoulli, dans le membre 
de droite de l’équation (10.4), c’est-à-dire que 


| 2, +2, ++ Dh + hs (10.5) 

Il ne faut pas oublier que l'équation (10.5) n’est applicable qu’à 
des tuyaux à section constante. Au cas où le tuyau se compose de 
plusieurs éléments à sections différentes (S,, S,. etc.), il est évident 
que la hauteur d'inertie totale du tuyau doit être déterminée comme 
la somme des hauteurs d'inertie de chacun de ses éléments. Dans ce 
cas, les accélérations correspondantes doivent être déterminées 
à l’aide des équations suivantes : 


dQ . LR: Le; — 
= Sih =Sif=S fs = +. 


De plus, il résulte des considérations énergétiques énoncées ci- 
dessus que dans ce cas il est indispensable de tenir compte des hau- 
teurs dynamiques dans la première et la dernière section du tuyau. 
* Par conséquent, l'équation du mouvement non permanent d’un 
liquide entre les sections /—7 et n—n s'écrit sous la forme suivante : 


2 2 
U C, 


2,+ +, = +++ DA + (10.6) 

L'équation que nous venons d'obtenir est utilisée pour le calcul des 
régimes de démarrage et transitoires des systèmes hydrauliques des 
avions, et, surtout, des systèmes d’amenée du carburant des moteurs 
fusées à combustible liquide. 

Pour illustrer l'équation que nous venons d'obtenir, considérons 
l'exemple suivant. Dans un tuyau relié aux réservoirs À et B un 
piston se déplace vers la gauche avec une accélération positive 
(fig. 107). Appliquons l'équation (10.6) aux sections 0—0 et 1—I et, 
ensuite, aux sections 2—2 et 3—3, après quoi traçons la ligne piézo- 
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métrique correspondant à un moment donné. Nous aurons 


hier 
. 2 ytætlamte 


P2 Lu? Î 
+ 4 data 

Ainsi, dans le premier cas, la hauteur d'inertie, en s’additionnant 
aux pertes de charge, entraîne une chute de pression encore plus 
élevée que dans le cas de mouvement permanent. Dans la section 
1—1, il se produit une dépression et il peut même se produire un dé- 
collement du liquide relativement au piston. Dans le second cas, il 
résulte de l'addition de h;, à hn que l'inertie de la colonne liquide 
entraîne une augmentation de pression au voisinage du piston. 


Ligne NS 
piézométrique 


IE 


. / “| I es abs ES — 


{ Ligne a — 


QUIL 
Le: 


ÿ 
{ . »? . 
Piston 2 piézométrique 


Fig. 107. Tracé de la ligne piézométrique dans le cas du mouvement 
non permanent dans un tuyau. 


Au cas où l'accélération j est négative, c'est-à-dire au cas où 
le mouvement du liquide est ralenti, dans les deux cas considérés 
la hauteur d'inertie est négative, et, par conséquent, elle compense 
plus ou moins les pertes de charge et diminue la dépression dans le 
premier cas et la pression dans le second. 


Exemple. Déterminer la pression absolue à l'entrée de la pompe du systè- 
me de graissage d’un avion qui a été considéré au chapitre VI (voir la fig. 51) 


au commencement d’un piqué qui s'accompagne d’une surcharge negative 
ny = —1 (la force d'inertie est dirigée vers le haut). 
Solution. La force d'inertie unitaire est (voir le $ 11) 


a={(ny— l)g = — 2g 
et la hauteur d'inertie 


AHyn= —=2= + 22. 
£ 
L'équation de Bernoulli pour le mouvement relatif nous donne 
Pis + hs : — ht — 4H in=152—140= 12 cm. 
Yh Yh 2€ 
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ou bien 


09. = 
h, = 10=8 mm Hg. 


Une pression aussi faible à l'entrée de la pompe est inadmissible et, par 
conséquent, il faut prendre des mesures pour augmenter la capacité de fonc- 
tionnement en altitude du système de graissage. 


& 42. COUP DE BÊLIER DANS LES TUYAUX 


On appelle coup de bélier l'élévation subite de la pression qui se 
produit dans les tuyaux en cas de fermeture rapide d’un robinet. 

N. Joukovski, le premier, entreprit des recherches théoriques et 
expérimentales concernant le coup de bélier dans les tuyaux. Pour 
expliquer ce phénomène, nous nous servirons des considérations 
principales de son œuvre fondamentale «Le coup de bélier qui 
parut pour la première fois en 1899. 

Le coup de bélier dans un tuyau est un phénomène oscillatoire 
rapide qui s'accompagne de la déformation élastique du tuyau et du 
liquide. 

Soon qu’au bout du tuyau, à l’intérieur duquel le liquide 
se déplace à la vitesse v,, on ferme instantanément un robinet (fig. 
108,a). Dans ce cas, la vitesse des particules liquides qui viennent buter 
contre le robinet est annihilée et leur énergie cinétique se transforme 
en travail de déformation du tuyau et du liquide. Alors, les parois 
du tuyau s’allo: .ent tandis que le liquide se comprime du fait de 
l'élévation de pression Ap,'. Sur les particules qui sont arrêtées par 
le robinet viennent buter d’autres particules qui leur sont voisines 
et qui, elles aussi, perdent leur vitesse. [Il en résulte que la section 
n—n, se meut vers la droite a la vitesse a qui est appelée vitesse de 
propagation de l'onde de choc ou célérité. Quant à la région transi- 
toire à l’intérieur de laquelle la pression varie de la quantité Ap,, 
elle est appelée onde de choc. 

Au moment où l’onde de choc arrive au réservoir, le liquide est 
arrêté et comprimé dans tout le tuyau tandis que les parois de tuyau 
sont allongées. La surpression Ap, due au coup de bélier règne dans 
tout le tuyau (fig. 108, b). 

Mais un tel état n'est pas un état d'équilibre. Sous l’action de la 
surpression Ap,, les particules liquides se précipitent du tuyau dans 
le réservoir, ce mouvement s'entamant dans la section qui se trouve 
le plus près du réservoir. Maintenant, la section n—n, revient vers 
le robinet à la vitesse a en laissant derrière elle une région où la 
pression est redevenue p, (fig. 108, c). 


‘ Ici, nous ne pouvons pas négliger la compressibilité du liquide comme on 
le fait d'habitude en hydraulique, car c’est ae la faible compressibilité du 
liquide qui est la cause de la naissance de la surpression élevée Ap. 
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Le liquide et les parois du tuyau sont supposés être parfaitement 
élastiques, c’est pourquoi ils reprennent leur état primitif correspon- 
dant à la pression p,. Le travail de déformation se retransforme 
entièrement en énergie cinétique et le liquide contenu dans le tuyau 
reprend sa vitesse initiale v, qui, maintenant, est dirigée en sens 
inverse. 


Fig. 108. Schéma de propagation de l'onde de choc dans le cas du 
coup de bélier. 


A cette vitesse, la colonne liquide (fig. 108, d) tend à se décoller du 
robinet, ce qui entraîne la naissance d’une surpression négative — Ap, 
qui se propage du robinet jusqu’au réservoir à la vitesse a en lais- 
sant derrière elle une partie du tuyau qui se resserre et une partie du 
liquide qui se détend du fait de l’abaissement de la pression — Ap, 
(fig. 108, e). L'énergie cinétique du liquide se transforme de nouveau 
en travail de déformation de signe contraire. 
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Au moment où l'onde de choc négative arrive au réservoir, l'état 
du tuyau est représenté sur la fig. 108, f. Cet état, comme dans le 
cas qui est représenté sur la fig. 108,b, n’est pas un état d'équilibre. 
Sur la fig. 108, g est représenté le processus d'égalisation de la pres- 
sion dans le tuyau et dans le réservoir qui s'accompagne de la nais- 
sance d'un mouvement dont la vitesse est égale à v,. 

Il est évident qu'au moment où l'onde de choc — Ap, qui est 
refiétée par le réservoir, atteint le robinet, la situation redevient 
celle qui existait au moment de la fermeture du robinet. A partir de 
ce moment, le cycle tout entier du coup de bélier se reproduit. 

Au cours des expériences effectuées par N. Joukovski, on enre- 
gistra jusqu'à 12 cycles complets accompagnés d’un abaissement 
graduel de Ap, dû au frottement et à la dissipation d’une partie de 
l'énergie du liquide dans le réservoir. 

Le déroulement du coup de bélier dans le temps est illustré par 
le diagramme représenté sur la fig. 109. 

Le diagramme du haut représente la variation de la surpression 
Ap, qu'’enregistrerait un indicateur installé au pr À, au voisinage 
immédiat du robinet (nous supposons que le robinet se ferme instan- 
tanément). 

Au point B qui se trouve au milieu du tuyau, l'onde de choc ar- 


rive avec un retard de _ . La surpression Ap, s'y maintient pendant 


l’espace de temps qui est nécessaire à l'onde de choc pour parcourir 
la distance du point B jusqu'au réservoir et de revenir, c’est-à-dire 


pendant un espace de temps _ . Ensuite, au point B s'établit la 
pression p, (car Ap,=0) qui s'y maintient jusqu'à l’arrivée en ce 
point de l'onde de choc négative qui vient du robinet, ce qui se pro- 
duit au bout d’un espace de temps _ À 


Déterminons la grandeur de la surpression Ap, se servant de 
l'équation des forces vives qui exprime le fait que l'énergie cinétique 
du liquide se transforme en travail de déformation des parois du tuyau 
et du liquide. L'énergie cinétique du liquide contenu dans un tuyau 
de rayon R est fra 

gs 1 2 2 
5 5 rkR'leu. 

Le travail de déformation est la moitié du produit de la force par 
l'allongement. En exprimant le travail de déformation des parois 
du tuyau comme étant le travail des forces de pression pour un dé- 
placement AR (fig. 110), nous obtenons 


+ AP 2rRIAR. 
Suivant la loi de Hooke 


D E=0: (10.7) 
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ici : o est la tension normale dans la paroi du tuyau qui est liée à 

la surpression Ap, et à l'épaisseur de la paroi à par l'expression bien 
connue : 

=", (10.8) 

En tirant les expressions de AR et de © respectivement des équa- 


tions (10.7) et (10.8), nous obtenons le travail de déformation des 
parois du tuyau : 


ApprR'l 
dE ” 


On peut exprimer le travail de compression du volume W de li- 
quide comme étant le travail des forces de pression pour un dépla- 
cement di (voir la fig. 110), c’est-à-dire que 


| ] 
3 SAP, Al= 7 AP, AW. 


De même que dans la loi de Hooke qui concerne l’allongement 


linéaire, la diminution relative de volume du liquide est liée 


à la pression par l'intermédiaire de l’expression suivante : 
AW 
w = APS: 


ici : X est le coefficient d’élasticité du liquide (voir le & 4). 

Vu que W est le volume de liquide contenu dans le tuyau, nous 
obtenons l'expression suivante pour le fravail de compression du 
liquide : 

1 ApirR!l 

2 K 
De ce fait, l'équation des forces vives prend la forme suivante : 
nR'IApy  nR'HApi 

GE TT 2 : 


- nR'ique = 


En résolvant cette équation relativement à Ap,, nous arrivons 
à la formule de N. Joukovski : 


l 

À Ph = QU, ———— . 
Q , 20R 
K TE 


La dimension de la grandeur 


(10.9) 


est celle de la vitesse. 


On peut déterminer sa signification physique si l’on suppose que 
les parois du tuyau sont absolument rigides, c’est-à-dire que E=. 
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Fig. 109. Variation de pression dans le temps aupres du 
robinet et au milieu du tuyau. 


Fig. 110. Schéma d'extension du tuyau et de 
compression du liquide. 


Alors, il ne reste plus de l’expression précédente que Æ c'est-à- 


dire la vitesse du son dans un milieu homogène et élastique de masse 
spécifique et d’élasticité X. 

Pour l’eau, cette vitesse est de 1 435 m/s, pour l'essence 1 116 mJs 
et pour l’huile 1400 mys. 


Si, comme nous l’avons supposé, E-£co, alors la grandeur 


1 a est la vitesse de propagation du son dans un tuyau à 


Q , 2R 
Æ +3E 
parois élastiques. 

Il résulte de la nature même des oscillations sonores que la vitesse 
du son est la vitesse de propagation des faibles variations de densité 
dans le milieu considéré. Au cas où les variations de densité sont re- 
lativement faibles, la loi de Hooke est applicable comme nous l’avons 
fait pour établir la formule (10.9). Ceci nous permet de conclure que 
la grandeur a n’est rien d'autre que la vitesse de propagation de l'onde 
de choc qui est représentée sur la fig. 108. Par conséquent, la for- 
mule de N.Joukovski peut être aussi écrite sous la forme suivante : 


AP, = eu, a. (10.10) 


La formule que nous venons d’obtenir est applicable au cas de 
la fermeture «instantanée» du robinet, c'est-à-dire lorsque le temps 
de fermeture 


TI<T, = 2 e 

Au cas où T,>T,, le coup de bélier est incomplet, c’est-à-dire 

que l’onde de choc, après s'être reflétée sur le liquide contenu dans 

le réservoir revient au robinet avant que celui-ci soit complètement 

fermé. Dans ce cas, la surpression Apt est plus faible que dans le cas 
du coup de bélier complet et l’on suppose en général que 


En utilisant la formule (10.10) et l'expression de T,, nous obte- 

nons à la place de la formule précédente : 
* _ 2çlv, 
APb T, (10.11) 

Ainsi, contrairement à ce que nous avons trouvé pour Ap,, la 
grandeur Ap;, dépend de la longueur du tuyau et ne dépend pas de la 
vitesse a. 

Il découle clairement de ce que nous avons constaté, que pour 
lutter contre les coups de bélier, il est nécessaire d'augmenter le 
temps de fermeture des robinets T,. Au cas où cela ne serait pas pos- 
sible, il faut prévoir dans le tuyau des volumes d'air (des accumula- 
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teurs). L'air contenu dans ces accumulateurs rend l'arrêt du liquide 
plus lent, ce qui revient à augmenter la durée de fermeture du robi- 
net. 


Exemple. Dans le système hydraulique d’un avion, l’interruption de l’ali- 
mentation s'effectue à l’aide d’une valve à commande électromagnétique. Cette 
valve se ferme complètement en un temps T—=0,02s. 

Déterminer l’augmentation de la pression en amont de la valve au moment 
de l’arrêt de l’alimentation dans le cas suivant (fig. 111) : la longueur de la 
conduite à partir de la valve jusqu’à l’accumulateur hydraulique destiné à 
amortir la surpression : {—=4m ; le diamètre de cette conduite : d=12 mm ; 
l'épaisseur de ses parois : Ô—1mm,; la conduite est en acier (E=—2,2 10° kgjcm*), 


que 
Vers te 
récepteur 


Fig. 111. Illustration de l'exemple: 


1 — accumulateur oléo-pneumatique: 2 — valve à commande 
électromagnétique. 


æ 


le coefficient d'élasticité du liquide AMG-10: K—13300 »g/cm?, sa masse spé- 
cifique : 0—90 kg s’fm*, la vitesse du courant dans la conduite : 0,—4,5 mJs. 

Solution. Déterminons la vitesse de l’onde de choc dans la conduite remplie 
de liquide AMG-10 : 


de V 2+2- V 90, _2-0.006-90 D I 
a = V KTSE — V 13300-10° * 0,001-2,2-108 — 1170 


ou bien : a= 1170 m}s. 
La surpression correspondant à la fermeture instantanée de la valve serait 


égale à 
App = 000€ = 90 :-4,5-1 170 = 473 000 kg /m?= 47,3 kgicm. 


Cependant, dans le cas considéré, le coup de bélier est incomplet, car le 
temps aller et retour de l’onde de choc est 


c’est-à-dire moins que le temps total de fermeture de la valve 7}. De ce fait, 
l'augmentation de la pression devant la valve ne sera que 


, T 0,0068 


— 16,2 Agjcm®, 


CHAPITRE XI 
CALCUL DES CONDUITES 


S-43. CONDUITES SIMPLES 


Convenons d'appeler conduite simple une conduite à diamètre 
constant sans bifurcations. Un liquide se déplace dans une conduite 
parce que son énergie potentielle au début de la conduite est supé- 
rieure à celle qu’il possède au bout. Cette chute (différence) de ni- 
veaux de l'énergie potentielle peut être créée de plusieurs façons : 
grâce à la différence des niveaux du liquide, au travail fourni par 
une pompe ou bien à la pression d’un gaz. 

En technique aéronautique, on a le plus souvent affaire à des 
conduites où le mouvement des liquides est assuré par le travail 
fourni par une pompe. Dans certains dispositifs de fusées à combusti- 
ble liquide et autres, on emploie ce qui est appelé l'alimentation en 
liquide par ballons à gaz, c’est-à-dire que l'on utilise la pression d’un 
gaz. L'écoulement des liquides dû à une différence de niveaux (une 
différence des cotes) n’est utilisé que dans des installations au sol. 

Les principes de calcul des conduites, énoncés dans ce paragraphe 
(ainsi que dans les $& 45 et 46), se rapportent dans la même mesure 
aux trois procédés déjà cités d'alimentation en liquide, c’est-à-dire 
qu'ils ne dépendent pas de la manière dont a été créée la chute d’éner- 
gie. Les particularités de l’amenée d’un liquide dans une conduite à 
l’aide d’une pompe sont décrites au $ 47. 

Considérons une conduite simple disposée d’une façon quelconque 
dans l’espace (fig. 112) dont la longueur totale est / et le diamètre d 
et qui comprend toute une série de résistances hydrauliques locales. 
Désignons respectivement par z, et p, la cote et la pression dans la 
première section (1—1) et par z, et p, les paramètres correspondants 
dans la section finale (2—2). En raison de la constance du diamètre, 
la vitesse v est, elle aussi, constante le long de la conduite (à part 
les résistances locales). Ecrivons l’équation de Bernoulli pour les 
sections 1—1 et 2—2 en supposant que a«,=a, et en éliminant les 
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hauteurs dynamiques : 

z,+ 2, ++ Dh, 
ou bien 

Fee =2,—2,+Sh. 

Nous appellerons la différence des hauteurs piézométriques du 
membre de gauche, hauteur exigée H,,. Au cas où cette grandeur est 
donnée, nous l’appellerons hauteur disponible ,,,. Ainsi qu'on 
le voit de la formule ci-dessus, cette hauteur se compose de la hau- 
teur géométrique jusqu'où s’élève le liquide au cours de son mouve- 
ment dans la conduite et de la somme de toutes les pertes de charge 
qui naissent dans cette conduite. Cette dernière somme étant 
fonction du débit, on obtient 

H,,= Az +RkQ", (11.1) 


ici, le coefficient À et l’exposant m prennent des valeurs différentes 
suivant le régime d’écoulement. 

Dans le cas de l'écoulement laminaire, après avoir remplacé 
les résistances locales par leurs longueurs équivalentes à l’aide des 
formules (6.5) et (8.19), nous obtenons 

__ 128v (+) EH 
Rd et m= 1. (11.2) 

Dans le cas de l'écoulement turbulent, à l’aide des formules 

(4.17) et (4.18) et en exprimant la vitesse par le débit, nous obtenons 


R=(DI+AS) ur et m—2. (11.3) 


La formule (11.1), complétée par les expressions (11.2) et (11.3), 
est la formule principale employée pour le calcul des conduites 
simples. Elle exprime la caractéristique de la conduite. 

On appelle caractéristique d'une conduite la hauteur exigée 
portée en fonction du débit. Dans le cas de l’écoulement laminaire, 


èn 2 Pe 


Fig. 112. Conduite simple. 
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la caractéristique de la conduite est représentée par une droite (ou 
presque) et dans le cas du régime d'écoulement turbulent, par une 
parabole de second degré (si À, —const) ou presque (compte tenu de 
la variation de À, en fonction de Re). La grandeur Az est positive 
au cas où le liquide, au cours de son mouvement dans la conduite, 


Hrequis Hrequis 


&) b) 


Fig. 113. Caractéristiques d’une conduite. 


passe d’une hauteur plus basse à une hauteur plus élevée et elle est 
négative au cas contraire. 

Sur la fig. 113 sont représentés différents types de caractéris- 
tiques des conduites pour les régimes d'écoulement laminaire (a) 
et turbulent (b). La pente de la caractéristique d’une conduite dépend 
du coefficient À qui augmente 
avec la longueur du tuyau et Pa 
diminue avec le diamètre. Il 
augmente aussi avec les pertes 
de charge locale dans la con- 
duite. De plus, dans le cas 
de l’écoulement laminaire, 
l’angle d’inclinaison de la ca- 
ractéristique varie proportion- 
nellement à la viscosité du 
liquide. Re. 

Le point d'’intersection 
de la caractéristique de Ja Fig. 114. Conduite à écoulement non 
conduite avec l’axe des abs- forcé. 
cisses (le point À) détermine 
le débit au cas où le liquide se déplace de lui-même, c'est-à-dire 
seulement sous l’action de la différence des niveaux Az. Dans ce 
cas, la hauteur exigée est nulle, étant donné que la pression aux 
deux extrémités de la conduite est égale à la pression atmosphérique 


dz 
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(pour désigner le début du tuyau, nous choisissons ici la surface 
libre dans le réservoir supérieur) ; convenons d'appeler une telle 
conduite, conduite à courant non forcé (fig. 114). Si une conduite 
à courant non forcé débouche dans l'atmosphère, il faut ajouter la 
hauteur dynamique aux pertes de charge, dans l'équation de la 
hauteur exigée (11.1). 


| La AS les problèmes qui peuvent se poser quand on calcule une conduite 
simple. 
Problème 1. Sont donnés : le débit Q, les propriétés du liquide (y et v), 
toutes les dimensions de la conduite ainsi que la matière dont elle est faite et la 
qualité de son exécution (rugosité). Déterminer la hauteur exigée FH... 

Ce problème doit être résolu dans l’ordre suivant. D'après le débit et le 
diamètre de la conduite, on trouve la vitesse de l'écoulement v; d’après v, d et 
v, on détermine le nombre Re et le régime d’écoulement. Ensuite, à l’aide des 
formules ou bien des résultats expérimentaux correspondants, on évalue les 


LA e l LA e e 1 
résistances locales Qu ou £& dans le cas de l’écoulement laminaire ou bien E dans 


le cas de l’écoulement turbulent) ; d’après le nombre Re et la rugosité, on trouve 
À et, enfin, on résout l’équation principale (11.1) relativement à H... 

Au cas où l’écoulement est laminaire, il n’est pas nécessaire de calculer À et 
l’on peut déterminer k directement, à l’aide de la formule (11.2). 

Problème 2. Sont donnés : la hauteur disponible H4.,, les propriétés du 
A les dimensions de la conduite ainsi que la rugosité. Déterminer le 
débi 

La solution sera tout à fait différente suivant que le régime d'écoulement 
est laminaire ou bien turbulent. C’est pourquoi nous choisissons tout d’abord 
le régime d'écoulement suivant Île genre (la viscosité) du liquide !. 

a) Au cas où l'écoulement est laminaire et où nous remplaçons les résistances 
locales par leurs longueurs équivalentes, le problème se résout simplement : 
en tenant compte de la formule (11.2) à l’aide de l'équation (11.1), on trouve le 
débit Q ; dans ce cas, il faut remplacer A, par Haiss. 

b) Au cas où le régime d'écoulement est turbulent, le problème doit être 
résolu par approximations successives ou bien par voie graphique. 

Dans le premier cas, nous avons une équation (11.t) à deux inconnues Q 
et À. Pour résoudre le problème, nous devons choisir la valeur du coefficient 
A4 en tenant compte de la rugosité. Etant donné que ce coefficient varie entre des 
limites relativement étroites (Àt:—0,015--0,04), nous ne pouvons nous tromper 
de beaucoup, surtout si nous savons que c’est la racine carrée du coefficient À, que 
l’on utilise pour déterminer Q. 

En résolvant l'équation (11.1), compte tenu de (11.3), relativement à Q, 
nous trouvons le débit en première approximation. D’après Q que l’on vient de 
trouver, on détermine v et Re en première approximation et, d'après Re, une 
valeur déjà plus exacte de À. De nouveau, on introduit la valeur de À, que l'on 
vient d'obtenir, dans la même équation principale que l’on résout ensuite rela- 
tivement à Q. Après avoir obtenu le débit en seconde approximation, on constate 
un écart plus ou moins grand par rapport à la première approximation. Au cas où 
cet écart est important, le calcul doit être continué dans l'ordre déjà cité. La diffé- 
rence entre chacune des valeurs successives de Q se fait de moins en moins grande. 


1 Dans ce cas, le régime d'écoulement peut être déterminé par comparaison 
de Has, avec sa valeur critique H,, qui, d’après les formules (11.1) et (11.2), 
peut être exprimée de la façon suivante : 


32vlv,, vd 32v'l 
LE sa 82 + sd Re 


_.  128vIQ 
Hem Bet TRS = de + 
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En général, deux ou trois approximations sont suffisantes pour obtenir 
une précision acceptable. 

Pour résoudre ce même problème par voie graphique, on trace la caractéris- 
tique de la conduite considérée en tenant compte de la variabilité de À4, c'est-à- 
dire que pour toute une série de valeurs de Q on calcule v, Re, À, et, finalement, 
H.x à l’aide de la formule (11.1). Ensuite, après avoir tracé la courbe de variation 
de H,, en fonction de Q dont on connaît l’ordonnée H,,=H4s, on trouve 
l’abscisse correspondante, c’est-à-dire Q 

Problème 3. Sont donnés : le débit Q, la hauteur disponible H4s,, les 
propriétés du liquide et toutes les dimensions de la conduite à part le diamètre. 
Déterminer le diamètre de la conduite. 

Commençons par choisir le régime d'écoulement en nous basant sur les pro- 
priétés du liquide (v) '. 

Au cas où l’écoulement est laminaire, le problème peut être résolu simple- 
ment à l’aide de l’équation (11.1), en tenant compte de (11.2), ce qui nous donne 


__4/T2v(+1)Q 
d= y ETICET US (11.4) 


Après avoir déterminé d, il faut choisir le diamètre normalisé le plus proche 
et, à l’aide de la même équation, corriger la valeur de la hauteur si Q est donné 
ou bien, au contraire, la valeur de Q si la hauteur est donnée. 

Au cas où le régime d'écoulement est turbulent, il vaut mieux résoudre 
l'équation (11.1), compte tenu de (11.3), relativement à d, de la façon suivante : 
pour une série de valeurs normalisées de 
det pour le débit Q, calculer les valeurs 
correspondantes de H,,. Ensuite, tracer 
le graphique de H,, en fonction de d et 
déterminer à l’aide de ce graphique la 
valeur de d correspondant à la valeur 
donnée de Hs. Finalement, choisir Île 
diamètre superieur normal le plus pro- 
che et corriger He. 


& 44. SYPHONS 


On appelle syphon une conduite 
simple à écoulement non forcé dont 
une partie est plus élevée que la 
surface libre dans le réservoir d’ali- 
mentation (fig. 115). Le liquide se 
déplace dans le syphon grâce à la 
différence de niveaux H ; tout : 
d'abord, il s'élève jusqu’à la hau- Fig. 115. Syphon. 
teur H, par rapport à la surface 
libre où règne la pression atmosphérique, après quoi il descend 
d’une hauteur F.. 


Le régime d'écoulement peut être déterminé par comparaison de Has, 
avec H., qui, pour un débit Q donné, est 


: 128vIQ 2x‘v°Q° r'vslRec, 
Feet ag QT EE 
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Cette conduite a ceci de particulier que la pression du liquide le 
long de la partie qui s'élève et de celle qui descend est inférieure à la 
pression atmosphérique. 

Pour que le syphon commence à fonctionner, il est indispensable 
de le remplir de liquide. Au cas où, en guise de syphon, on emploie 
un tuyau flexible de faible diamètre, il est facile de le remplir par 
immersion dans le liquide ou bien par aspiration de l'air à partir 
de son extrémité inférieure. 

Au cas où le syphon est un tube rigide immobile, il faut prévoir 
dans sa partie supérieure un robinet destiné à assurer l'aspiration de 
l'air. L’air peut être aspiré à l’aide d'une pompe volumétrique de 
nt quel type (voir plus loin) ou bien d’un éjecteur (voir le 
$ 18). 

Ecrivons l'équation de Bernoulli pour les sections 0—0 et 2—2 
(fig. 115) où l’on peut supposer que la vitesse est nulle et la pression 
est égale à la pression atmosphérique. Ceci nous donne 


z,=2,+2k, 
Az=RQ" = H. 


ou bien 


Ainsi, le débit qui passe à travers un syphon est déterminé par la 
dénivellation } et par la résistance de la conduite, mais il ne dépend 
pas de la hauteur d’élévation f.. 

Cependant, ceci n'est vrai que jusqu'à certaines limites. A 
mesure que la hauteur H, augmente, la pression absolue p, dans 
la section supérieure du syphon /—] diminue. Quand cette pression 
devient égale à la tension de vapeur du liquide, la cavitation fait 
son apparition, le débit diminue, la vapeur s’accumule dans la partie 
supérieure du syphon formant les poches de vapeur et la circulation 
du liquide s’interrompt. 

Pour cette raison, quand oninstalleun syphon, il faut veiller 
à ce que la pression p, dans sa partie supérieure ne soit pas trop faible. 
Au cas où l’on connaît toutes les dimensions et le débit de liquide 
qui doit passer à travers le syphon, la pression absolue p, peut être 
déterminée à l’aide de l'équation de Bernoulli pour les sections 0—0 
et /—1 qui s'écrit sous la forme suivante : 


PA P, u? 
où de +a 5 Der. 


Au cas où la pression minimum admise p, est connue, le débit 
étant donné, on peut déterminer à l’aide de cette équation la hauteur 
maximum admise A. 
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$ 45. CONDUITES MIXTES ET CONDUITES MULTIPLES 


Considérons un tuyau mixte constitué, par exemple, par trois 
tronçons de longueurs et de diamètres différents, comprenant des 
résistances hydrauliques locales différentes et reliés en série (fig. 116). 

Il est absolument certain que lorsque l’on fait circuler un liquide 
dans une telle conduite, le débit qui passe à travers chaque tronçon 
sera le même et que la perte de charge totale entre les points M et 


! 2 3 
mme en or 


Fig. 116. Conduite mixte. 


N sera égale à la somme des pertes de charge qui naissent dans chaque 
tronçon. Par conséquent, nous obtenons les équations principales sui- 
vantes : : 


Q,=Q,=-0Q,=0Q; 
Zhun=Dh+DR+DR. 


Ces équations déterminent la loi du tracé des caractéristiques 
d'un tuyau mixte. 

Supposons que nous. connaissions (ou que nous ayons nous-mêmes 
tracé) les caractéristiques de trois tuyaux (fig. 117). Pour tracer la 
caractéristique de la conduite mixte 
M—N composée de ces trois tuyaux, 
nous devons, en accord avec 
le système d'équations (11.5), addi- 
tionner les pertes de charge corres- 
pondant à une même valeur des 
débits, c’est-à-dire additionner les 
ordonnées des trois caractéristiques 
pour une même valeur des abscis- 
ses (fig. 117). 

Etant donné que, dans le cas le 
plus eene ar que éb ne als Fig. 117. Tracé de la caractéris- 
ici, les vitesses au débu et à la pote : 
fin (N) de la conduite sont différen- HAUTE CARRE Axe: 
tes, l’expression de Ja hauteur 
exigée pour toute la conduite M—N, à l'encontre de ce qui est 
exprimé par la formule (11.1), doit comprendre la différence des 
hauteurs dynamiques à la fin etau début de la conduite. Ceci nous 
donne 


(11.5) 


DEN MEME S'h n=Az+CQ"+4Q®, (11.6) 


a. u?,—c@ 
NN 
He = y nn 2N+ 2g 
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ici ? 


Considéroris maintenant une conduite multiple, c’est-à-dire une 
liaison en parallèle de plusieurs tuyaux différents, trois par exemple, 
entre les points M et N (fig. 118). 


Dh, 


Fig. 118. Conduite multiple. 


Pour plus de simplicité, supposons que ces tuyaux intermédiaires 
se trouvent dans un plan horizontal. 

Désignons la pression aux points M et N respectivement par 
Pm et Pm le débit dans le tronçon principal par Q, dans les tuyaux 
intermédiaires par Q,, Q,, et Q,. et les pertes de charge totales dans 
ces tuyaux respectivement par 


Dh, Dh, et h,. 


Avant tout, écrivons l'équation suivante qui est indiscutablement 


évidente : | 
Q=Q,+0Q,+0Q,. (11.7) 


Ensuite, exprimons les pertes de charge dans chacun des tuyaux 
à l’aide des pressions aux points M et N : 


En = lu ren, 


er 


Zum tn, 


Ceci nous permet d’écrire le résultat suivant très important : 


Dh= =, (11.8) 


c’est-à-dire que les pertes de charge dans des tuyaux reliés en paral- 
lèle sont égales entre elles. 
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Ces pertes de charge peuvent être exprimées à l’aide des débits 
correspondants sous la forme générale suivante : 


Dh, =R,Q"r"; 
> h, Si RQ": 
Sh,=Rk,Q;":; 


ici les coefficients À et l’exposant m doivent être déterminés suivant 
le régime d'écoulement, à l’aide des formules (11.2) et (11.3). 

Par conséquent, en plus de l'équation (11.7), nous obtenons du 
fait des égalités (11.8) les équations suivantes : 


RQ —Rk,Q"; (11.9) 
kQT = k,Q7. (11.10) 


Le système des équations (11.7), (11.9) et (11.10) permet par 
exemple, de résoudre le problème typique suivant : le débit dans la 
conduite principale Q et toutes les dimensions des tuyaux sont don- 
nés ; déterminer les débits Q,, 
Q, et Q, dans les tuyaux reliés 
en parallèle. 

En nous servant de l’équa- 
tion (11.7) et de la loi 
(11.8), nous pouvons établir 
autant d'équations qu'il y a 
de tuyaux parallèles entre les 
points M et N. 

Quand on calcule les sys- 
tèmes d’amenée du carburant 
des avions on rencontre sou- 
vent le problème suivant : le Fig. 119. Tracé de la caractéristique 
débit total et les longueurs Sous Conom te mnilple: 
des tuyaux reliés en parallèle 
sont donnés ; déterminer les diamètres de ces tuyaux qui permettent 
de réaliser des débits donnés dans chacun d'eux. La solution de ce 
problème est donnée en titre d'exemple à la fin de ce chapitre. 

On peut déduire la loi suivante des expressions (11.7) et (11.8) : 
pour tracer la caractéristique de la conduite multiple, il faut addition- 
ner les abscisses (les débits) des caractéristiques des tuyaux intermé- 
diaires pour une même valeur des ordonnées (des hauteurs). Sur 
la fig. 119 est représenté un exemple de tracé de la caractéristique 
de trois tuyaux reliés en parallèle. 

Les expressions et lois citées qui se rapportent à des tuyaux 
multiples sont aussi applicables au cas où les tuyaux 7, 2, 3, etc., 
(fig. 118) ne se rencontrent pas en un même point V et amènent le 
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liquide à des points différents, la pression et la cote de leurs sections 
finales étant les mêmes. Au cas où cette dernière condition n'est 
pas respectée les tuyaux ne sont pas parallèles et doivent être consi- 
dérés comme des conduites ramifiées (voir le $ 46). 


8 46. CALCUL DES CONDUITES RAMIFIÉES ET 
DES CONDUITES COMPLEXES 


Convenons d’appeler conduite ramifiée un ensemble de plusieurs 
tuyaux possédant un point commun où ces tuyaux se séparent les uns 
des autres ou bien se ren- 


| contrent. 
Soit une conduite princi- 
! 
M 
2 nf y ple, en trois tuyaux de di- 


mensions différentes qui 


? 


& 
comprennent des résistances 
er hydrauliques locales de tou- 
D tes sortes (fig. 120). Les 
cotes des sections finales 
Le (z,, Zz, et z,) ainsi que les 
Fig. 120. Conduite ramifiée. pressions dans ces sections 
(p,, P, et p,) seront, elles 
aussi, considérées comme étant différentes. Déterminons la relation 
qui existe entre la pression dans la section M—M (p,,) et les débits 
dans les branches (Q,, Q, et Q.), en supposant que le sens d’écou- 
lement soit donné ‘ (comme indiqué par les flèches). 
De même que pour un tuyau multiple, on a 


Q=0Q,+0,+0,. 


En écrivant l'équation de Bernoulli pour la section M—M et 
pour la section finale, par exemple du premier tuyau, nous obtenons 
(en faisant abstraction de la différence des hauteurs dynamiques) 


ÊM =, +È+x h.. 


—> 
| 
Eu 


Ü 
P2 
k UT pale qui seramifie dans la 
" le section M—M, par exem- 
q 
TR Kg 
P 


Après avoir désigné la somme des deux premiers termes du mem- 


bre de droite par z, et exprimé le terme restant à l’aide du débit 
(comme nous l’avons fait ci-dessus), nous avons 


ÎM = 2, + k,Qm. 


Dans les systèmes des avions, la constance du sens d'écoulement des cou 
rants est assurée par l'installation de valves anti-retour. 
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Par analogie, nous pouvons écrire pour les deux autres branches : 


. — z, «3 k,Q®, 


PM =, m. 
: z,+k,Qn 


‘Nous obtenons ainsi un système de quatre équations à quatre 
inconnues : Q,, Q,,Q, et p,. Il est commode de résoudre ce système 
par voie graphique. Dans ce but, traçons la caractéristique de chacun 


des tuyaux comme la variation de M en fonction de Q, en se servant 


des équations que nous venons d'obtenir ; ensuite additionnons 
ces caractéristiques de la même façon que l’on additionne les carac- 
téristiques de tuyaux reliés 
en parallèle, c’est-à-dire que 
nous devons additionner les 
abscisses (Q) pour une même 


valeur des ordonnées (H = 


(fig. 121). La courbe en cas- 
cade que nous obtenons de 
cette manière est la caracté- 
ristique de la conduite rami- 
fiée qui permet de déterminer 
la valeur des débits d’après 
la pression p,, et vice versa. 

Au cas où l'écoulement 
des courants dans les tuyaux Fig. 121. Tracé de la caractéristique 
s'effectue en sens inverse, d'une conduite ramifiée. 
c’est à-dire des sections 7, 2, 3 
vers la section M—M (fig. 120), les pertes de charge dans les équa- 
tions précédentes changent de signe et doivent être portées vers le 
bas au cours du tracé des courbes. 

Nous appellerons conduite complexe une conduite qui comprend 
une ou plusieurs ramifications. 

Le calcul des conduites complexes aussi bien à écoulement libre 
qu'à alimentation par pompe s’effectue en général par voie grapho- 
analytique, c’est-à-dire à l’aide des caractéristiques. 

Le calcul et le tracé de la caractéristique d’une conduite complexe 
s’effectuent de la manière suivante. La conduite complexe doit être 
divisée en conduites simples, dont chacune doit être calculée séparé- 
ment après quoi on trace leurs caractéristiques ainsi qu'il a été 
décrit ci-dessus. Ensuite, on additionne les caractéristiques des 
éléments paralleles ou bien des éléments constituant une ramifi- 
cation, suivant les lois établies au $ 45. De cette façon, on obtient 
les caractéristiques des conduites multiples aussi bien que ramifiées. 
Ensuite, on additionne les caractéristiques que l’on vient d'obtenir 
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avec les caractéristiques des tuyaux mixtes, selon les formules 
(11.5). 

En se basant sur ce principe, on peut tracer la caractéristique de 
n'importe quelle conduite complexe, aussi bien dans le cas où 
l'écoulement est turbulent que dans celui où il est laminaire. 

A la fin de ce chapitre sont donnés des exemples de tracé des 
caractéristiques de conduites complexes. 


$ 47. CONDUITES D’ASPIRATION ET CONDUITES 
DE REFOULEMENT 


Ci-dessus nous n'avons pour ainsi dire considéré que des élé- 
ments séparés de conduites simples et ramifiées, mais pas tout un 
système de circulation de liquide (à part le système à écoulement 


Fig. 122. Schéma d'une conduite à alimentation par pompe. 


libre le plus simple) quoique nous ayons indiqué qu’en technique 
le procédé principal d'alimentation en liquide est le refoulement 
de ce liquide à l’aide d’une pompe. Envisageons maintenant le fonc- 
tionnement commun d'une conduite et d’une pompe ainsi que le 
principe de calcul des conduites d'aspiration et de refoulement. 
Une conduite de refoulement peut être à circuit ouvert, c’est-à-dire 
qu’à travers cette conduite le liquide est refoulé d’un endroit à un 
autre, ou bien à circuit fermé, c’est-à-dire qu'à l’intérieur de cette 
conduite circule toujours le même volume de liquide. 
Tout d’abord, considérons une conduite à circuit ouvert (fig. 122) 
à l’intérieur de laquelle une pompe refoule le liquide, par exemple 
d’un réservoir inférieur où la pression est p, dans un récipient quel- 
conque où la pression est p.. 


176 


La hauteur où se trouve l’axe de la pompe par rapport au niveau 
inférieur H , est appelée hauteur géométrique d'aspiration et le tuyau 
reliant la pompe à ce niveau — conduite ou bien ligne d'aspiration. 
La hauteur à laquelle se trouve le niveau supérieur de liquide H, 
est appelée hauteur géométrique de refoulement et le tuyau 
correspondant — conduite ou bien ligne de refoulement. 

Ecrivons l'équation de Bernoulli pour le mouvement du liquide 
dans la conduite d’aspiration, c’est-à-dire pour les sections 0—0 et 
1—1, ce qui nous donne 


Pe LH sion 
BH, ++ag+S hs (1.11) 


L'équation que nous venons d'écrire montre que l'aspiration est 
assurée par la pompe au dépens de la pression p,. Vu qu’en général 
cette pression est très limitée, il est indispensable de la dépenser 
de telle façon qu’à l’entrée de la pompe, il reste encore une certaine: 
réserve de pression p, qui puisse assurer son fonctionnement normal, 
sans cavitation. Ceci montre que le calcul des conduites d’aspiration 
doit être très soigné et très précis. 

L'’équation (11.11) est l'équation principale servant au calcul des 
conduites d'aspiration. 

On peut rencontrer les problèmes suivants de calcul des conduites 
d'aspiration : 

1. Le débit et toutes les dimensions sont donnés. Déterminer la 
pression absolue à l’entree de la pompe. 

La solution de ce problème est un calcul de vérification de la con- 
duite d'aspiration. On compare la pression absolue p, déterminée à 
l’aide de l'équation (11.11) avec la pression minimum admise dans le 
cas étudié. 

2. La pression absolue minimum admise à l’entrée de la pompe 
est donnée. Déterminer une des valeurs extrêmes admises suivantes: 
H ,max, Qinax dmin ou bien PDemin- 

La détermination de cette dernière grandeur est de première 
importance dans les systèmes hydrauliques des avions pour lesquels 
Po Pat AP. | 

Ici Ap est le surplus de pression par rapport à la pression atmos- 
phérique obtenu par pressurisation ou bien grâce à la pression d’un 
gaz inerte. La grandeur P.mm permet de déterminer la pression at- 
mosphérique minimum admise Pp imin et, ensuite, à l’aide du tableau 
de l’atmosphère standard, de trouver l’altitude maximum admise de 
vol de l’avion équipé du système considéré, c'est-à-dire de déterminer 
la capacité de fonctionnement en altitude de ce système. 

L'augmentation de la pression p, entraîne l’augmentation de la 
pression à l’intérieur de toute la conduite d'aspiration ce qui, par 
conséquent, augmente la capacité de fonctionnement en altitude du 
système. Cependant, on ne peut admettre que la pression dans le 
réservoir d'alimentation soit trop élevée car dans ce cas, ce réservoir 
12 3ax. 15600 
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devrait être très solide et donc trop lourd. C’est pourquoi, en géné- 
ral, on emploie un autre procédé d'augmentation de la capacité de 
fonctionnement en altitude des systèmes hydrauliques des avions qui 
consiste en ce qu’au début de la conduite d'aspiration, on installe 
une pompe supplémentaire (pompe de suralimentation) destinée à 
augmenter la pression dans la ligne d'aspiration et à éviter l’appari- 
tion de la cavitation à l'entrée de la pompe principale. 

Ecrivons l'équation de Bernoulli pour le mouvement d’un liquide 
dans la conduite de refoulement, c'est-à-dire pour les sections 2—2 
et 3—3, ce qui nous donne: 


P2 v, _ Ps vs 
tes =hH+ tas +Xh.… (11.12) 


Au cas où la conduite de refoulement débouche dans un réservoir, 
la hauteur dynamique ne figurera pas dans le membre de droite de 
l'équation (11.12), mais il faudra tenir compte des pertes de charge 
dues à l'élargissement du courant. 

L'énergie spécifique du liquide à l'entrée de la pompe peut être 
déterminée à l’aide de l'équation (11.11) : 


P nu _p 
Te y -H—-2h. 


Déterminons l’augmentation d'énergie spécifique du liquide 
créée par la pompe, c’est-à-dire l'énergie qu'’acquiert chaque kilo- 
gramme de liquide en passant à travers la pompe. Cette énergie est 
transmise au liquide par la pompe, c’est pourquoi elle est appelée 
hauteur créée par la pompe et est désignée par H,.Pour déterminer 
H,, soustrayons l'équation précédente de l'équation (11.12), ce qui 
nous donne 


Me (+ag)-(5+ar)- 
v, 


=H,+4H,+ État + Dh, +Zh. 


ou bien 
H,= A2+ be + CQ"+kQ7, (11.13) 
ici: Az est la hauteur d’élévation du liquide (voir la fig. 122); 
1, D. 
CQ — Log? 


kQ® — la somme des pertes de charge dans les conduites 
d’aspiration et de refoulement. 


En ajoutant la différence des hauteurs piézométriques no 
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à la différence des niveaux Az, nous obtenons une différence 
des hauteurs totale: 


Az =A7+"—, 


et la formule (11.13) peut donc être écrite sous la forme suivante: 
H,= 42° +CQ°+ RQ". 


La comparaison de l’expression obtenue (11.13) avec la formule 
pour la hauteur exigée (11.6) nous montre que 


H,=Hex. (11.14) 


Cette égalité peut être étendue à tous les cas de fonctionnement 
permanent d’une pompe reliée à une conduite et peut être formulée 
par la loi suivante: au cas où l’écoulement du liquide dans la conduite 
est permanent, la pompe crée une hauteur égale à la hauteur exigée. 
C'est seulement à cette condition que le fonctionnement stable de la 
pompe est possible. En général, cette condition est réalisée automa- 
tiquement. 

La méthode de calcul des conduites à alimentation par pompe 
est basée sur l’égalité (11.14). Cette méthode consiste à tracer deux 
courbes à la même échelle et sur un même graphique: la caractéris- 
tique de la conduite H,,=f,(Q) et la caractéristique de la pompe 
H,=1f,(Q), et à trouver leur point d’intersection (fig. 123). 

Par la suite, dans la partie de ce manuel qui concerne les pompes, 
nous étudierons d’une façon plus détaillée tout ce qui se rapporte 
aux caractéristiques des pompes. Dès maintenant, comme il est in- 
dispensabl e de parler déjà de ces caractéristiques, indiquons seulement 
leur définition: on appelle caractéristique d’une pompe la courbe de 
variation de la hauteur créée par cette pompe en fonction de son 
débit, pour une vitesse de rotation constante. Au point d’intersection 
des caractéristiques de la conduite et de la pompe, la hauteur exigée 
est égale à la hauteur créée par la pompe, c’est-à-dire que nous obte- 
nons l'égalité (11.14). Ce point est appelé point de régime car il déter- 
mine les seules conditions possibles de fonctionnement de la pompe 
pour une caractéristique de la conduite et une vitesse de rotation 
données. 

Pour obtenir un autre point de régime, il faut faire varier le degré 
d'ouverture du robinet de réglage, c'est-à-dire changer la caracté- 
ristique de la conduite ou bien faire varier la vitesse de rotation de la 
PORDES par la suite, nous reparlerons plus en détail de ce dernier pro- 
cédé. 

Cependant, il faut tenir compte de ce que le procédé de calcul que 
nous avons indiqué pour trouver le point de régime n’est applicable 
que dans le cas où la vitesse de rotation du moteur d'entraînement ne 
dépend pas de la puissance consommée par cette pompe, c’est-à-dire 
qu'elle ne dépend pas du couple sur l’arbre de la pompe. C’est ce qui 
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se produit, par exemple, quand la pompe est réunie à l’arbre d’un 
moteur électrique à courant alternatif ou bien d’un moteur d'avion 
dont la puissance est de beaucoup supérieure à celle qui est exigée 
par la pompe. 

Au cas où la pompe est entraînée par un moteur à combustion 
interne ou bien une turbine spéciale dont la puissance dépend de la 
charge sur l’arbre de la pompe, le calcul doit être effectué d'une 
autre façon. Dans ce cas, il faut tracer les courbes de variation des 
puissances exigées et disponibles en fonction de la vitesse de rotation 
dont le point d'intersection détermine la vitesse de rotation et la puis- 
sance correspondant au régime obtenu. 


Po 


Caractéristique 
HA de ta conduite 


Point de 
fonctionnement 


P | 
Caracteristique 
de ta pompe 


Gponct 


Fig. 123. Détermination graphique Fig. 124. Conduite en circuit fermé. 
du point de régime. 


Pour une conduite à circuit fermé (fig. 124), la hauteur d’éléva- 
tion du liquide est nulle (Az=—0) et, donc, pour v,=v,: 


Ha=Xh=B het, 


c'est-à-dire que l'égalité que nous avons déjà obtenue entre la hau- 
teur exigée et la hauteur créée par la pompe est aussi’ vérifiée dans 
ce cas. 

[Il faut tenir compte de ce qu’une conduite à circuit fermé doit 
toujours être dotée d’un réservoir de détente ou bien de compensation 
réuni par l’intermédiaire d’un tube à l’une des sections de la conduite, 
en général à l'entrée de la pompe, où la pression est minimum. Sans 
ce réservoir, la pression absolue à l’intérieur du circuit fermé serait 
indéterminée et variable en raison des variations de température et 
des fuites de liquide. 

Au cas où la conduite est dotée d’un réservoir de détente, ainsi que- 
le montre la fig. 124, la pression à l'entrée de la pompe est déter- 
minée: 

P1= Poe + Hey: 


180 


D'après p, on peut calculer la pression dans n’importe quelle 
section des conduites à circuit fermé. La variation d’une valeur 
quelconque de la pression p, dans le réservoir entraîne la même 
variation de pression en tous les points du système considéré, car la 
loi de Pascal qui traite de la transmission de la pression dans un 
liquide au repos (voir le $6) est applicable dans notre cas. Le réservoir 
peut être encore relié au circuit fermé de la manière qui est repré- 
sentée sur la fig. 149. 


Exemple 1. Déterminer la hauteur exigée à la sortie de la pompe de gavage 
d'un avion à débit de kérosène: G—1 200 kg/h, la longueur de la conduite en 
duralumin allant du réservoir d'alimentation jusqu’à la pompe est de 5 m, son 
diamètre d=15 mm, la pression exigée à l'entrée de la pompe principale p,= 
—1,3 kg/comr, le coefficient de viscosité du kérosène v=—0,045 cm“js et son poids 
spécifique y—=820 kg/m*. 


Fig. 125. Illustration de l'exemple 1: 


pompe de gavage; 2 — réservoir d'alimentation: 3 — capteur du 
t 


1 — 
débitmètre: 4—pormpe à carburant; 5—réacteur: 6— filtre: 7—robinet 
de fermeture. 


Les résistances locales montées sur la conduite sont représentées sur la fig. 
125. Ne pas tenir compte de la hauteur du liquide dans le réservoir. 
Solution. 1. La vitesse d'écoulement dans la conduite est : 


4G 4-1 200-10° 


V—3600nd y,  3600-3,14-1,57-0,82 


= 240 cmys. 


2. Le nombre de Reynolds est 


ud 240-1,5 
Rey gg 


3. Le coefficient de frottement 44, calculé à l’aide de la formule de Konakov, 
est 0,0328. 


4. Les valeurs des coefficients de pertes de charge locales du filtre, du ro- 
binet de fermeture, du capteur du débitmètre et des coudes sont fournies par le 
tableau 2 (chapitre I X) : 


G=2 Gro= 1,5 La=7i C=l,2 
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5. Calculons les pertes de pression dans la conduite qui relie la pompe de 
gavage à la pompe principale, à l’aide de la formule 


I v? 
D Pe=Ÿ (ae +38+ Ca+ Crob + u) 3 
500 2,4? 
6. Ceci nous permet de déterminer la pression exigée à la sortie dela pompe 
Pa = Pa + Pe=1,3+0,6—1,8 kg/cm. 


Exemple 2. Le kérosène T-1 est amené au réservoir d’alimentation d’un 
avion (fig. 126) à partir de deux réservoirs suspendus, sous l’action d’un surplus 
de pression dans ces réservoirs par rapport à la pression qui règne dans le ré- 
servoir d'alimentation: Ap=p,,—p,,=0,2 kglcm. 


6 000 xg/m*=—0,6 kg/cmi. 


système de 
pressurisation 


= Depuis {e 


Vers La conduite 
attant au moteur 


Fig. 126. Illustration de l'exemple 2: 


1— soupape anti-retour; 2 — réservoir d'alimentation, 3—pompe de gavage. 


Déterminer le diamètre des conduites d en tenant compte de ce que la vi- 
dange des réservoirs suspendus doit se terminer simultanément, le débit total 
de carburant étant égal à G—1 500 Rkg/h. La capacité de chacun des réservoirs 
suspendus est W—450 I. Les conduites d’une longueur {=7 m sont composées de 
tuyaux en duralumin. Le coefficient de viscosité du kérosène est v—0,045 cm'}s, 
son poids spécifique y=830 kg/m°. Ne pas tenir compte de la hauteur du liquide 
dans les réservoirs. 

Solution. 1. La durée de fonctionnement du moteur, jusqu’à ce que tout le 
carburant contenu dans les réservoirs soit dépensé, est 


2WY, 2.450.0,83 
Fe G — Jon "7" 


2. Le débit de carburant de chacun des réservoirs suspendus .peut être de 
terminé à l’aide de l'expression suivante : 


W 450 
Q = FT = 0.8 — 900 [jh = 0,25 I}s. 

3. Choisissons la série de diamètres suivante: d=12 ; 14 ; 16 et 18 mm. 

4. Les valeurs des coefficients de pertes de charge locales à l’entrée de la 
conduite £.,, de la soupape anti-retour £.,,, des coudes &., du raccord en té {+ 
et à la sortie de la conduite £., sont données par le tableau 2. Calculons le coeffi- 
cient À4 à l’aide de la formule de Konakov pour chacun des diamètres choisis, 
après avoir déterminé les nombres Re correspondants. 
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5. Déterminons la valeur de la hauteur exigée H,, pour chacun des diamètres 
choisis, à l’aide de la formule : 


Hex = (ten + Eart3Ue+ h+ü+ug) SR 


et traçons le graphique H,,=/(d) (fig. 127). 

6. D'après la hauteur disponible trouvée en divisant Ap par y, déterminons, 

en nous servant de ce graphique, le diamètre exigé qui, dans le tas considéré, est 
=15,7 mm. 

Choisissons le diamètre normalisé des conduites d=16 mm qui assure le 
débit de carburant exigé par vidange simultanée des réservoirs suspendus. 

Si les longueurs des conduites étaient différentes, leurs diamètres, pour 
remplir les conditions exigées, seraient eux aussi différents et, pour chacune des 
conduites, il faudrait tracer la courbe 
correspondante H,,—=/f(d). 

Exemple 3. Dans le cas où le plein 
sous pression des réservoirs de carburant 
d'un avion se fait par une tubulure com- 
mune, le remplissage de tous les réser- 
voirs doit commencer et se terminer 
simultanément. Le schéma élémentaire 
d'un tel système est représenté sur la 
fig. 128. 

Supposons que tous les réservoirs se 
trouvent dans un même plan horizontal 
qui pe au-dessus de la pompe de 
remplissage à une hauteur h,. La conduite 
principale A—B se trouve à la hauteur 
h, au-dessus de la pompe. La caractéris- 
tique de la pompe de remplisage, la 
longueur {y et le diamètre d, du tuyau 
flexible d'alimentation ainsi que les 
longueurs de toutes les conduites et les 
capacités des réservoirs sont donnés. 

En ne tenant pas compte de la hau- 
teur des niveaux de liquide et des surpres- 
sions dans les réservoirs, résoudre les 
problèmes suivants qui se rencontrent en 
pratique : Fig. 127. Illustration de l’exem- 

1. Déterminer le temps de remplissage ple 2 
T au cas où les diamètres des conduites 
sont donnés. 

IT. Déterminer les diamètres des conduites d,., d,, d, et d, qui assurenit le 
remplissage simultané de tous les réservoirs en un espace de temps T. 

I]. Ce problème doit être résolu par voie grapho-analytique. 

1. Traçons la caractéristique du tuyau flexible d'alimentation depuis la 
pompe jusqu'au point À qui est le début de la conduite principale. 

2. Traçons la caractéristique de la conduite principale (du point À jus- 
qu’au point B). 

3. Additionnons ces deux caractéristiques en accord avec la loi d’addition 
des caractéristiques de tuyaux reliés en série (fig. 129). 

4. Traçons les caractéristiques des conduites, du point de ramification 8 
jusqu'aux réservoirs correspondants. 

Additionnons les caractéristiques des conduites des réservoirs, en accord 
avec la loi d’addition des caractéristiques de tuyaux reliés en parallèle. 

6. Après avoir ajouté à la caractéristique ainsi obtenue de la conduite mul- 
tiple la caractéristique de la conduite allant de la pompe jusqu’au point 8, 
nous obtenons la caractéristique de la conduite complexe tout entière. 


Hrequis M 
9 


SON À _ _& Où oO 


S 
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Fig. 128. Ilustration de l'exemple 3: 


1— raccord à trois voiles; 2—coude; 3—raccord en croix: 4—robinet: 6—pompe 
de service; 6— soupape anti-retour, 7—tuyau flexible. 


Fig. 129. fllustration de l'exemple 3: 
1— caractéristiques des conduites allant aux réservôirs: 
2— caractéristique de la pompe; 3—caractéristique de la 
conduite tout entière: 4—caractéristique de la ramifi- 
cation des conduites des réservoirs 5 — Ha_B+H,: 


6—H,,={(Q); 7—Ha_p=f(Q). 


7. Le point d intersection de la caractéristique de cette conduite avec celle 
de la pompe de remplissage permet de déterminer la hauteur AH, créée par cette 
pompe ainsi que son débit ô 

8. Les débits amenés à chacun des réservoirs peuvent être déterminés comme 
sur la fig. 129. 

9. Le temps de remplissage T simultané est 


m7 QG. Q: QG 


II. Ce problème, lui aussi, doit être résolu par voie grapho-analytique. 

1. Déterminons le débit de la pompe de remplissage 4. qui assure le rem- 
plissage simultané de tous les réservoirs en un espace de temps 7, en divisant la 
capacité totale des réservoirs par T. 

2. Déterminons sur la caractéristique de la pompe, pour le débit Q,, le 
point de régime, c’est-à-dire la hauteur créée par la pompe A,. Le résultat du 
calcul doit être tel que les diamètres des conduites obtenus assurent, pour une 
hauteur H,, le passage d’un débit Q, à travers ces conduites. 


dpr 
Fig. 130. Illustration de l'exemple 3. 


3. Les débits dans les conduites des réservoirs peuvent être déterminés en 
divisant la capacité du réservoir correspondant par le temps T. 

4. Déterminons les pertes de charge HA dans le tuyau flexible d'alimentation 
en tenant compte de la résistance de la soupape anti-retour du raccord de remplis- 
sage. 

5. Traçons la caractéristique de la conduite principale (entre les points 4 et 
B) en fonction du diamètre de cette conduite: H 4—8=/f(d). Dans ce but, choisis- 
sons une série de valeurs du diamètre et, pour chacune d'elles, déterminons le 
nombre Re, le coefficient À, et les pertes de charge H 4-8, compte tenu de Îa 
différence de cotes 4 de la conduite principale et de la pompe de remplissage et 
des pertes de charge dans le tuyau flexible d'alimentation F4. 

6. Traçons la courbe de variation des pertes de charge en fonction du dia- 
mètre pour chacune des conduites allant aux réservoirs 

Effectuons ce tracé de la même façon que pour H 4—hR=/{(d), mais dans un 
système de coordonnées dont l’origine est au point #/,, la direction positive de 
l’axe des diamètres allant de droite à gauche et celle de l’axe des hauteurs, de 
haut en bas (voir fig. 130). Ajoutons aux pertes de charge la hauteur h,—h4. 

Une telle disposition peu habituelle des axes du système de coordonnées 
et des courbes H;=@ (d;) pour les corfduites des réservoirs permet de simplifier 
la détermination des diamètres cherchés. : 

Supposons que le diamètre de la conduite principale soit égal à d,, et, à 
l’aide des courbes que nous venons de tracer, déterminons les diamètres d,, d, 
et d, de la façon qui est indiquée par les flèches sur la fig. 130. 
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La détermination des diamètres peut être effectuée à l’aide du graphique de 
la lie 130 en plusieurs variantes entre lesquelles il faut choisir la plus ration- 
nelle. 

Le point B de la courbe H 1—p=/f(D) indique la hauteur (H3) dépensée le 
long de la.conduite qui va de la pompe jusqu'au point de ramification. Le reste 
de la hauteur (H,—HhA) sert à compenser les pertes de charge au cours de l’écou- 
lement du carburant par les conduites des réservoirs ainsi que la hauteur h,—h4. 

La méthode de calcul que nous venons d'indiquer est aussi applicable au 
cas où au lieu d’une ramification il y a des bifurcations en des points différents 
de la conduite principale. Dans ce cas, au lieu d'une courbe F4 4_B5—=/f(d), il 
faudra en tracer trois. ' 


CHAPITRE XII 
POMPES CENTRIFUGES 


$ 48. NOTIONS GÊNÉRALES 


Comme on le sait, on appelle pompe une machine destinée à 
faire circuler un liquide. 

Au point de vue physique, le fonctionnement d’une pompe 
consiste en ce qu’elle transforme l'énergie mécanique de son moteur 
d'entraînement en énergie hydraulique, c’est-à-dire qu’elle transmet 
au courant liquide qui la traverse une certaine puissance. La réserve 
d'énergie reçue par le liquide à l’intérieur de la pompe permet au 
courant de surmonter les pertes de charge et de s'élever jusqu’à une 
certaine hauteur. 

L'énergie qu’acquiert à l’intérieur de la pompe chaque kilogram- 
me de liquide, c’est-à-dire l’augmentation de son énergie spécifique, 
a une dimension linéaire et, comme nous l’avons déjà indiqué, c’est 
la hauteur qui est créée par la pompe. Au $ 47, nous avons vu que cette 
hauteur est 


He (pras)-($ras). 


av? ce 


ou bien 
H, _ | 


Ainsi, en général, la hauteur créée par une pompe se compose de 
l'augmentation de la hauteur piézométrique (hauteur statique) et de 
l’augmentation de l’énergie cinétique spécifique (hauteur dynamique) 
du liquide. 

Cependant, le second terme est en général beaucoup plus faible 
que le premier et, à diamètres égaux des raccords d'entrée et de sortie 
(d,=d, et, par suite, v,=v,) et pour a, =a,, ilest nul et alors 
Pr Pi Po 9 

H,= RE T, (12.1) 
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Nous appellerons le débit de liquide refoulé par une pompe dans 
une conduite débit utile et nous désignerons cette grandeur par Q. 

On appelle puissance utile ou bien puissance fournie par une pom- 
pe, l'énergie qui est transmise en une seconde au liquide par cette 
pompe. Îl en résulte que cette puissance est 


QYH 
N=- [ce v]. (12.2) 


Comme toute machine entraînée, une pompe consomme une puis- 
sance supérieure à celle qu'elle fournit. Le rapport des puissances 
fournie et consommée est appelé rendement de la pompe : 


N | 
n= 7 (12.3) 


Il en résulte que la puissance consommée par une pompe est 
Qvh 


N,= En (12.4) 
ou bien, en tenant compte de (12.1), 
QP» , 
N,=7e. (12.4) 


On se sert de cette formule pour choisir Îles moteurs d'entraînement 
des pompes. 

Le rendement total d’une pompe tient compte de trois genres de 
pertes de charge qui ont lieu dans cette pompe : les pertes hydrau- 
liques, c’est-à-dire les pertes de charge dues au frottement et à la 
formation de tourbillons, les pertes volumétriques qui sont causées 
par les fuites du liquide à travers les jeux de la pompe et les pertes 
mécaniques, c’est-à-dire les pertes dues au frottement mécanique dans 
les paliers, les presse-étoupe, etc. 

Les pompes utilisées dans l'aviation et dans d’autres domaines 
techniques semblent différer entre elles d’une façon importante par 
leur conception et leur principe de fonctionnement. Cependant, 
presque toutes les pompes peuvent être divisées en deux classes prin- 
cipales : 

| 1. les pompes à aubes auxquelles se rapportent les pompes cen- 
trifuges, semi-hélicoïdales et axiales ou hélices; 

2. les pompes volumétriques auxquelles se rapportent les pompes 
à piston rotatives. 

Dans le présent chapitre, nous n’étudierons que les pompes cen- 
trifuges qui trouvent un domaine d'utilisation de plus en plus étendu 
en technique aéronautique et astronautique. 
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& 49. ÉTABLISSEMENT DE L’ÉQUATION FONDAMENTALE 
DES POMPES CENTRIFUGES 


Le principe de fonctionnement d’une pompe centrifuge est le 
suivant. L'élément actif principal de la pompe, la roue ou le rotor 
à aubes (fig. 131) qui tourne à grande vitesse, transmet au liquide 
un surplus de pression et le rejette à une vitesse supérieure à sa 
vitesse initiale dans une bâche spirale. Entre les aubes de la roue et 
le courant liquide se produit une interaction qui a pour résultat 
de provoquer la transformation de l’énergie mécanique en énergie 
hydraulique. 


Fig. 131. Schéma d'une pompe centrifuge: 
1—rotor;: 2—bâche spirale. 


La bâche.spirale est destinée à recevoir le liquide qui sort du 
rotor et à transformer en partie l’énergie cinétique du courant en 
énergie de pression. 

Le rotor d’une pompe centrifuge (fig. 132) se compose de deux 
disques dont l’un, par l’intermédiaire d’un moyeu, est calé sur un 
arbre et l’autre. qui possède un orifice central (une ouïe) destiné à 
laisser entrer le liquide, est fixé au premier par l'intermédiaire des 
aubes. Ces dernières ont une forme cylindrique où bien encore plus 
compliquée. 

Le liquide arrive au rotor de la pompe parallèlement à son axe 
de rotation et, ensuite, se dirige vers les canaux formés par les aubes. 
Après avoir parcouru ces canaux, le liquide sort de la roue par les 
fentes formées par les disques du rotor. 
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Le mouvement du liquide à l’intérieur des canaux d’un rotor qui 
tourne peut être considéré comme étant le résultat de l'addition de 
deux mouvements distincts: d'entraînement (rotation du rotor) et 
relatif (déplacement du liquide par rapport au rotor). De ce fait, le 
vecteur-vitesse absolue du liquide à l’intérieur du rotor v peut être 
trouvé par addition des vecteurs-vitesse d'entraînement u et vitesse 
relative w. En considérant une particule liquide qui glisse le long de 
la surface d'une aube, on peut construire le parallélogramme des 


CA 
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Fig. 132. Ecoulement du liquide à l'intérieur du rotor. 


vitesses de cette particule à l’entrée et à la sortie du rotor. Dans ce cas, 
nous supposerons que la vitesse relative w est tangente à l’aube tandis 
que la vitesse d'entraînement v est tangente à la circonférence cor- 
respondante. Un tel parallélogramme des vitesses peut être construit 
pour n'importe quel point intermédiaire de la surface de l'aube. 
Convenons de désigner par l’index 1 toutes les grandeurs qui se rap- 
portent à l’entrée et par l’index 2 toutes celles qui serapportent à 
la sortie du rotor. 

Désignons l'angle formé par les vecteurs-vitesse d'entraînement 
et absolue par a, et l’angle constitué par les tangentes à l’aube et à la 
circonférence correspondante du rotor, cette dernière tangente étant 
tracée dans le sens opposé à celui de la rotation, par B, en accompagnant 
ces symboles de l’index correspondant. En général, l’angle a varie 
avec le régime de fonctionnement de la pompe, c’est-à-dire avec la 
vitesse de rotation du rotor n (la vitesse u) et le débit Q (la vitesse 
w). L'’angle B détermine l’inclinaison des aubes en chacun de leurs 
points et, par conséquent, ne dépend pas du régime de fonctionne- 
ment de la pompe. 

Dans le but d'établir l'équation générale des pompes centrifuges, 
admettons ce qui suit : 
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1. La pompe possède un nombre infini d’aubes identiques (2= 0) 
et l'épaisseur de ces aubes est nulle (ô —0). Cette supposition revient à 
admettre que l'écoulement dans les canaux formés par les aubes du 
rotor est à filets, la forme de tous les filets dans leur mouvement re- 
latif étant identique et correspondant exactement à la forme des 
aubes tandis que les vitesses ne dépendent que du rayon et sont les 
mêmes en tous les points d’une même circonférence. Ceci ne peut être 
qu’au cas où chacun des filets est dirigé par une aube particulière. Un 
tel écoulement à filets dans un canal entre deux aubes est représenté 
schématiquement sur la fig. 132. 

2. Le rendement de la pompe est égal à l’unité (n=1), c'est-à-dire 
que dans la pompe il ne se produit aucune perte d'énergie et, par 
conséquent, toute l'énergie qui est dépensée à faire tourner le rotor 
est transmise intégralement au liquide. 

Ainsi, dans le-but de simplifier le problème de l'étude théorique 
du fonctionnement des pompes centrifuges, nous avons dû idéaliser 
fortement son processus de fonctionnement. Convenons d'appeler 
une telle pompe, pour laquelle z= etn=1, pompe centrifuge idéale. 
Après avoir étudié la théorie de la pompe idéale, nous passerons, 
bien sûr, à l’étude des pompes réelles. 

Etablissons deux équations : l'équation des puissances et celle des 
moments. La première équation exprime le fait que la puissance 
appliquée à l’arbre du rotor est égale à l'énergie reçue en une seconde 
par le courant liquide qui traverse la pompe, c’est-à-dire que 


Mo = QYH in w; (12.5) 


ici: M — est le couple de torsion sur l’arbre de la pompe; 
o — la vitesse angulaire du rotor; 

Hino — la hauteur créée par une pompe idéale ou bien aug- 
mentation de l'énergie spécifique du liquide à l'in- 
térieur de la pompe (les deux index fh et « corres- 
pondent aux deux suppositions que nous avons faites). 

La seconde équation exprime le fait suivant : le couple de torsion 
sur l’arbre de la pompe est égal à l’augmentation par seconde du mo- 
ment de quantité de mouvement du liquide dans le rotor. En dési- 
gnant par r, lerayon d’entrée des aubes et par r, le rayon de la circon- 
férence extérieure du rotor, nous obtenons 


M= (or, COS &, —,r, COS &,). (12.6) 


D'après les équations obtenues (12.5) et (12.6), déterminons la 
hauteur créée par une pompe idéale : 


Ho (U,r, COS &, —U,r, COS &,). (12.7) 
Cette équation est l'équation fondamentale non seulement des 
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pompes centrifuges, mais encore de toutes les autres machines à 
aubes : ventilateurs, compresseurs, turbines. Dans ce dernier cas, il 
se produit non pas une augmentation, mais une diminution du moment 
de quantité de mouvement du liquide au cours de son passage à tra- 
vers le rotor, c'est-à-dire une consommation d’énergie du liquide, 
c'est pourquoi le signe des termes en parenthèses doit être changé. 
L'équation (12.7) a été établie par L. Euler et porte son nom. 

11 faut remarquer que la hauteur créée par une pompe centrifuge 
idéale est mesurée comme la hauteur d’une colonne de liquide refoulé 
et ne dépend pas de son poids spécifique. 

En général, le liquide arrive à la pompe sans: rotation prélimi- 
naire ‘ et, à l’entrée du rotor, son mouvement est radial. Cela signifie 
que le vecteur v” est dirigé suivant le rayon et que l’angle a, —90°. 
Par conséquent, le second terme dans l’équation (12.7) devient nul et 
cette équation prend la forme suivante : 


Hinx = Ur, COS a, = “PE, (12.8) 
ici: u, — or, est la vitesse circonférentielle à la sortie du rotor; 
Uou — la projection de la vitesse absolue à la sortie du rotor 
sur la direction de la vitesse circonférentielle, c’est-à- 

dire la composante tangentielle de la vitesse v,. 
La formule (12.8) montre que pour obtenir des hauteurs élevées 
à l'aide d’une pompe centrifuge, il faut créer une vitesse circonfée- 
rentielle élevée du rotor et une valeur assez élevée du vecteur v.., 
c’est-à-dire qu'il faut que la rotation du courant dans le rotor soit 
assez importante. La première condition peut être réalisée par 
création d’une vitesse angulaire et d’un diamètre du rotor suffisam- 
ment élevés et la seconde, par installation d’un assez grand nombre 

d’aubes converiablement proîfilées. 


& 50. CARACTÉRISTIQUE D'UNE POMPE IDÉALE. 
DEGRÉ DE RÉACTION D’UNE POMPE 


Il n’est pas commode d'utiliser l'équation (12.8) dans les calculs, 
car il n’y entre pas le débit Q. C'est pourquoi nous allons transformer 
cette équation de telle façon que la hauteur H,,, y soit exprimée en 
fonction du débit Q et des dimensions du rotor. 

Le triangle des vitesses à la sortie du rotor (fig. 133) nous donne 


Vu ={tu, — Ur ctg B., (12.9) 


ici: v2-— est la projection de la vitesse absolue de sortie sur le rayon, 
c'est-à-dire composante radiale du vecteur v,. 


! Un cas qui fait exception à cette règle est celui où, en avant du rotor prin- 
cipal, est montée une hélice auxiliaire ou bien une roue hélicoïdale (voir plus 
loin). 
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Le débit de liquide qui traverse le rotor peut être exprimé de la 
manière suivante: 


Q= 27r,0,0:r, (12.10) 


ici : b, est la largeur de la fente à la sortie du rotor (voir la fig. 132). 
v,, — la composante radiale de la vitesse, soit 


___Q 
Ver Sr, 


Après avoir introduit cette expression dans l'équation (12.9), 
nous obtenons : 


Q 
Vau = Us — Gb ctg B.. (12.11) 


Maintenant, substituons à la composante tangentielle v,, dans 
l'équation (12.8) l'expression (12.11) que nous venons d'obtenir. 
Ceci nous donne une autre forme 
d'équation fondamentale des 
pompes idéales : 


Him = (u,— EEE). (12.19) 


Cette équation permet de 
tracer la caractéristique d’une 
pompe centrifuge idéale, c'est-à- 
dire la courbe de variation de la 
hauteur créée par la pompe en | | : 
fonction du débit pour une vitesse Fig: 155. nues . D 
de rotation constante du rotor. ee De 
Comme le montre l'équation 
(12.12). la caractéristique d'une telle pompe est une droite dont la 
pente dépend de la valeur de l’angle B,. Ici, nous devons envisager 
les trois cas suivants : 

1) B,<90°. Dans ce cas, ctg B, est positive et la hauteur Hs 
diminue quand le débit augmente. 

2) B,=90°. Dans ce cas, ctg 6,=0, la hauteur ne dépend pas du 
débit et est égale à Hino =". 


3) B,>90°. Dans ce cas, ctg B, est négative et la hauteur Hi, 
augmente avec le débit. 

Les caractéristiques d’une pompe centrifuge idéale correspondant 
à ces trois cas sont représentées sur la fig. 134. Les schémas et 
parallélogrammes des vitesses correspondants pour des valeurs 
constantes des composantes des vitesses u, et v,, sont représentés sur 
la fig. 135, a, bet c. 

Tout ceci montre que, pour ce qui est de la hauteur, les meil- 
leurs résultats sont obtenus avec des aubes incurvées vers l'avant, 
c'est-à-dire quand B,>90. La hauteur créée par la pompe est alors 
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maximum. Cependant, la pratique montre que dans ce cas, le rende- 
ment est faible. Les aubes incurvées vers l'arrière, c'est-à-dire pour 
lesquelles B,<90°, sont plus économiques et, par conséquent, sont 
plus largement utilisées; 
fine dans la plupart des cas, 
on choisit l’angle B, égal 
environ à 30°. On em- 
ploie aussi des aubes ra- 
diales (6,—90°), ce qui 
entraîne une certaine 
diminution de rendement 
et qui est dictée par 
d'autres conditions (en- 
combrement, solidité). 
Pour établir les cau- 
ses de diminution du 
rendement d’une pompe 
à mesure que l'angle B, 
augmente, il faut envisa- 
ger les composantes de la hauteur H,4 ainsi que la manière dont 
varie leur rapport en fonction de f.. 


£ 27 Pr? bou 
cB, 


Fig. 134. Caractéristiques des pompes cen- 
trifuges idéales. 


Fig. 135. Formes des aubes et parallélogrammes des vitesses. 


La hauteur H,1, ou, ce qui revient au même, l'augmentation de 
l'énergie spécifique totale du liquide dans le rotor, se compose de 
l'énergie de pression et de l'énergie cinétique, soit 


P2— Pi csv, 
Htho = u à 2g (12.13) 
ou bien, avec d’autres symboles 
Hinoo = À, + ,. (12.13°) 
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Après avoir exprimé les vitesses v, et v, par leurs composantes 
radiales et tangentielles, nous obtenons 
v, on. v; u Vu En Ver on SET au Vire 
En supposant que les sections d'entrée et de sortie du rotor soient 
à peu près égales, on peut admettre que v,.=v... De plus, ainsi que 
nous l'avons indiqué ci-dessus, en général le courant n'est pas en 
rotation à l’entrée du rotor, c'est pourquoi v,,=0. Par conséquent, à 
la place de l'équation précédente, nous obtenons 


272 —— 2 
U, U, TZ U,.,: 


En tenant compte de l'expression que nous venons d'obtenir, 
déterminons à partir de l’équation (12.13) le degré de réaction de la 
pompe, c'est-à-dire le rapport de la hauteur piézométrique H, à la 
hauteur totale. Ceci nous donne : 


2 
H; Vu 


Hiho 28H45 


A l’aide de la formule (12.8), cette expression peut être écrite 
sous la forme suivante : 


PJ) (12.14) 


ce qui, après avoir substitué à v,, son expression (12.9), nous donne 
finalement 


H5 I Usr 
FH (l 4 U, us.) | (12:15) 


L'expression que nous venons d'obtenir montre que plus le rapport 
v,r/u, est grand et l’angle B, petit, plus importante est la partie 
piézométrique H, de l'énergie totale Hu, c'est-à-dire plus élevé 
est le degré de réaction de la pompe. Au contraire, l'augmentation de 
l’angle B, entraîne l’augmentation de l'énergie cinétique du liquide. 
Ceci correspond à des valeurs élevées de la vitesse à la sortie du rotor, 
c'est-à-dire à des pertes d'énergie importantes et à un faible rendement 
de la pompe. C’est pourquoi il n’est pas avantageux d'utiliser des 
aubes à valeurs élevées de l'angle B,, c’est-à-dire des aubes incurvées 
vers l’avant. 

Pour des aubes radiales (B,—90°), comme le montre la formule 
(12.15), le degré de réaction est égal à ‘/, tandis qu’au cas où 
B,<90°, il est supérieur à ‘/, mais inférieur à l'unité. 

Sur la fig. 135 sont représentés différents cas de parallélogram- 
mes des vitesses qui montrent clairement l'augmentation de la vi- 
tesse absolue de sortie avec l'angle B.. 
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8 51. PASSAGE A UN NOMBRE D'’AUBES FINI 


Jusqu'à présent, nous avons considéré le fonctionnement d'une 
pompe centrifuge idéale, c'est-à-dire d'une pompe qui possède une 
quantité infinie d'aubes et dont le rendement est égal à l'unité. La 
signification physique de ces suppositions a été donnée ci-dessus 
(voir le $ 49). 

Pour nous rapprocher du cas réel, éliminons tout d’abord la pre- 
mière des suppositions que nous avons faites en ne laissant subsister 
que la seconde, c’est-à-dire passons à l’étude d’une pompe qui possède 
un nombre d’aubes fini. 

Habituellement, le rotor d’une pompe centrifuge possède desix 
à douze aubes. Dans ce cas, l'écoulement entre les aubes du rotor 
n’est plus strictement à filets comme nous le supposions auparavant 
et la répartition des vitesses dans les sections transversales du courant 


Avzu 


c) 


Fig. 136. Ecoulement à l’intérieur du canal formé par deux aubes. 


n’est plus régulière. Sur la surface avant d'une aube, désignée par 
le signe plus (fig. 136,a), la pression est plus élevée et la vitesse plus 
faible, c’est pourquoi la répartition des vitesses entre les aubes du 
rotor est à peu près celle qui est représentée sur cette figure. 

Ici, la répartition des vitesses peut être considérée comme résultat 
de l'addition de deux écoulements : d’un éconlement à répartition 
régulière des vitesses, comme dans le cas z=0 (fig. 136, b), et d’un 
écoulement giratoire entre les aubes, dans un sens inverse à celui de la 
rotation du rotor (fig. 136, c). Ce dernier écoulement existe seul au 
cas où le débit est nul (Q=0). 

Du fait de l’irrégularité de la répartition des vitesses relatives 
et absolues entre les aubes au cas où le nombre de ces aubes est fini, 
il est indispensable d'introduire la notion de valeur moyenne des vi- 
tesses à une circonférence de rayon donné. Pour nous, la plus impor- 
tante de ces valeurs sera la valeur moyenne de la composante tan- 
gentielle de la vitesse absolue v,, à la sortie du rotor qui détermine 
Ja hauteur créée par la pompe. Dans le cas où le nombre d’aubes est 
fini, cette composante est moins élevée que dans le cas où la quantité 
d’aubes est infinie, car plus le nombre d aubes est petit, plus est faible, 
elle aussi, la rotation du courant créé par le rotor. Quand le nombre 
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d’aubes devient nul (2=—0), la rotation n’a plus lieu, c’est-à-dire que 
Ueu =0 et alors le liquide sort de la roue suivant une direction radiale. 

La diminution de la vitesse v.,, qui accompagne le passage à un 
nombre d’aubes fini peut être aussi expliquée par l'écoulement ro- 
tatif supplémentaire que nous avons introduit ci-dessus. Le long de 
la circonférence extérieure du rotor (voir la fig. 136,c) ce mouve- 
ment crée une vitesse absolue supplémentaire A v,, qui est dirigée en 
sens contraire par rapport à v.,, et qui, de ce fait, se soustrait de cette 
dernière. 

Ceci entraîne le changement du triangle des vitesses à la sortie 
du rotor. Sur la fig. 137, en trait plein, sont représentés les vecteurs- 
vitesse correspondant à un 
nombre d’aubes infini et en 
pointillé, ceux qui correspon- 
dent à un nombre d’aubes fini. 
Le tracé est exécuté pour des 
valeurs constantes de u, et v.., 
c’est-à-dire à vitesses de rota- 
tion et débits égaux. Les 
vitesses correspondant à un 
nombre d’aubes fini sont ac- 
compagnées de signe prime. 

La diminution de la com- 
posante tangentielle v,, qui Fig. 137. Variation du triangle des vi- 
caractérise le passage à un tesses correspondant au passage à un 
nombre d’aubes fini entraîne nombre d'aubes fini. 
la diminution de la hauteur 
créée par la pompe. Désignons la hauteur théorique corres- 
pondant à un nombre d’aubes fini par H,:,. C'est la hauteur qui 
serait créée par une pompe au cas où il n’y aurait pas de pertes de 
charge à l’intérieur de cette pompe. Selon la formule (12.8) nous 
obtenons alors 


Hire = “88 . (12.16) 

Convenons d’appeler le rapport de H,», et de Hipo coefficient 

d'influence du nombre d’aubes que nous désignerons par mu; alors 
Hihz v, 


= + (12.17) 


EH = eu 
ce qui montre que la hauteur qui nous intéresse est 


Hire = bn =b €. (12.18) 

Maintenant, le problème qui se pose consiste à pouvoir déterminer 

la valeur numérique du coefficient u. Il est certain que ce coefficient 
dépend avant tout du nombre d'aubes z ; cependant, il doit encore 


197 


être influencé par la longueur de l'aube qui dépend du rapport = 


et par l’inclinaison de l'aube, c'est-à-dire par l'angle f.. 

Les études théoriques montrent que le coefficient L ne dépend 
pas du rêgime de fonctionnement de la pompe, c'est-à-dire de Q, H, 
et n, mais seulement de la forme du rotor et qu’il est tout à fait cons- 
tant pour un rotor donné. 

En ne considérant pas en détail la théorie de l'influence du nombre 
d’aubes sur la hauteur, indiquons seulement le résultat final de cette 
théorie exprimé par la formule suivante : 


. l 
= 


M Re al (12.19) 
el 


p= (0,55-:-0,65) + 0,6 sin B,. 


iCi : 


Comme exemple, indiquons les valeurs du coefficient u qui cor- 
respondent à f,=—30° et à = 0,5. 
Tableau 6 


L | 0,624 0,714 0,768 | 0,806 | 0.834 | 0,870 | 0,908 


Ainsi, quand Z2-0c0,u—1. 

Etant donné que le rapport entre Hu, et H:% dans une même 
pompe reste constant, la caractéristique théorique d'une pompe à 
nombre d’aubes fini ainsi que la caractéristique d’une pompe idéale 
pour une vitesse de rotation constante (r—const) est une droite. 
Quand B,—9,0°, cette droite est parallèle à la caractéristique de la 
pompe idéale correspondante et quand B,<90°, elle rencontre cette 
dernière sur l'axe des abscisses, car H43, et H% sont nuls pour 
un même débit 

27r.b: y, 
=, ET 


ceci résultant des formules (12.12) et (12.18). 
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& 52. INFLUENCE DES PERTES DE CHARGE 
A L'INTÉRIEUR DES POMPES. 
TRACE DE LA CARACTÉRISTIQUE CALCULÉE 


Nous avons déjà indiqué que la grandeur F,;, est la hauteur qui 
serait créée au cas où il n’y aurait pas de pertes de charge à l'inté- 
rieur de la pompe. La hauteur réelle H, (voir le $ 48) est moins élevée 
que la hauteur théorique d’une valeur égale à la perte de charge to- 
tale qui se produit dans une pompe donnée, c'est-à-dire que 


H,=Hmwm-Zh, (12.20) 


ici: Zh, sont les pertes de charge totales dans la pompe (entrée, 
rotor et bâche spirale). 

Le rapport des hauteurs réelle et théorique pour un nombre d’aubes 
fini est appelé rendement hydraulique et est désigné par n,. De ce 
fait, nous avons 


EP ‘12 (12.21) 


Le rendement hydraulique d'une pompe est toujours supérieur à 
son rendement total, car il ne tient compte que d'un seul genre de 
pertes qui ont lieu à l'intérieur des pompes : les pertes de charge. 

Les formules (12.18) et (12.21) nous donnent : 


H,="% Hinz = 04/1 tb ©; (12.217) 


ici: Htho est exprimé par les formules (12.7) et (12.12). 

Il est convenu de considérer que les pertes de charge dans une 
pompe se composent de deux parties : 

1. Les pertes de charge dues au frottement et, en partie, aux tour- 
billons qui naissent à l’intérieur de la pompe. Etant donné qu'en 
général, à l’intérieur d'une pompe centrifuge le régime d'écoulement 
est turbulent. ce genre de pertes de charge augmente à peu près 

roportionnellement au carré du débit et peut être exprimé par la 
ormule suivante : 
h,=k,Q;; (12.22) 


ici : À, est la constante qui dépend du rendement hydraulique et 
des dimensions de la pompe. 

2. Les pertes de charge dues aux chocs à l'entrée du liquide dans 
le rotor et dans la bâche spirale. Si la vitesse relative du liquide à 
l'entrée des canaux ménages entre les aubes (w,) est tangente à ces 
dernières, cela signifie que le liquide entre dans le rotor régulière- 
ment, sans chocs et sans tourbillons. Dans ce cas. les pertes de charge 
dues aux chocs sont nulles. Mais ceci n’est possible que pour un 
débit déterminé. calculé ou bien normal Q, et une vitesse radiale 
d'entrée correspondante (v,,), (fig. 138). 
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Au cas où Île débit réel Q se différencie du débit normal Q, de 
même que la vitesse radiale d'entrée v:,, la vitesse relative x forme 
avec la tangente à l’aube un angle y et le courant liquide rencontre 
l’aube sous un angle d'incidence qui peut être positif ou négatif. 
Dans ce cas, le courant, pour ainsi dire, heurte l'aube d’un côté 
tandis qu’il se décolle de l’autre côté, entraînant des tourbillons. 
Ainsi, il se produit des pertes de charge dues aux chocs, c'est-à-dire 
à la formation de tourbillons. Les parallélogrammes des vitesses qui 


Fig. 138. Parallélogrammes des vitesses à l'entrée du 
rotor. 


correspondent à ces régimes intermédiaires pour une vitesse circon- 
férentielle constante sont représentés sur la fig. 138 en pointillé : 
l’un de ces parallélogrammes correspond à l'inégalité Q > Q, et le 
second, à l'inégalité Q< Q.. 

On peut admettre que les pertes de charge dues aux chocs sont 
proportionnelles au carré de la différence entre le débit réel et le débit 
normal pour lequel les pertes de charge dues aux chocs sont nulles, 


c'est-à-dire que 
h,=R,(Q—Q.). (12.23) 


Les pertes de charge dues aux chocs à l’entrée de la bâche spirale 
sont de même nature que celles qui ont lieu à l'entrée du rotor ; 
elles atteignent un minimum pour une même valeur du débit Q, et 
sont comprises dans la valeur de h.. 

La perte de charge totale dans une pompe est égale à la somme des 
deux genres de pertes de charge considérés, c’est-à-dire que 


Dh =h,+h,. (12.24) 
Pour rendre plus clair le tracé de la caractéristique calculée d'une 
pompe pour n=const, agissons de la façon suivante. 
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Dans un système de coordonnées H =f(Q), pour n=const, traçons, 
sous la forme de deux droites inclinées, les caractéristiques théori- 
ques dela pompe correspondant l’une à z= et l’autre à un nombre 
d’aubes fini z (fig. 139). Ensuite, au-dessous de l’axe des abscisses 
traçons les courbes de variation des deux composantes de la perte de 
charge totale dans la pompe que nous venons de considérer : h, et 
h,. En additionnant les ordonnées de ces deux courbes, nous obtenons 
la courbe de variation de > h, en fonction du débit. Ensuite, selon 
la formule (12.20) soustrayons à Hihz, Ce qui nous permet 
d'obtenir la courbe H,=f(Q), c’est-à-dire la caractéristique réelle de 
la pompe pour une vitesse de rota- 
tion constante. 

La courbe H,=f(Q), représentée 
sur la fig. 139, est typique pour les 
pompes centrifuges. En général, la 
valeur maximum de la hauteur F, 
ne correspond pas à un débit nul où 
bien un débit Q—=Q, mais à une 
certaine valeur intermédiaire. 


n=const 


Fig. 139. Tracé de la caractéristique Fig. 140. Décalage du point de 
calculée. regime lors de l’ctranglement. 


Le tracé de la caractéristique d’une pompe de la manière qui 
vient d’être indiquée ne peut assurer une précision suffisante enrai- 
son des difficultés que présente l'évaluation des coefficients k, et k, 
des formules (12.22) et (12.23). C’est pourquoi il est préférable 
d'obtenir la caractéristique d’une pompe par voie expérimentale, 
c'est-à dire à la suite des essais de cette pompe. 

Dans ce but, à la sortie de la pompe fonctionnant à une vitesse 
de rotation constante, il faut installer un dispositif de fermeture 
quelconque : robinet ou vanne. Au cours des essais, on fait varier 
graduellement le degré d'ouverture de ce dispositif ; par exemple, 
on le fait diminuer en partant de la position correspondant à l'ou- 
verture complète, c’est-à-dire que l’on procède à l’étranglement du 
courant. Simultanément, on mesure le débit et la hauteur créée 
par la pompe en maintenant constante la vitesse de rotation. Le 
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robinet étant complètement ouvert on obtient le débit maximum et 
la hauteur minimum qui est égale à la hauteur perdue dans la con- 
duite (point C sur la fig. 140). La fermeture partielle du robinet se 
traduit par la diminution du débit et par l'augmentation, jusqu’à 
sa valeur maximum, de la hauteur créée par la pompe (point B). 
La diminution ultérieure du débit entraîne une certaine diminution 
de la hauteur créée par la pompe et pour Q=0 (point À), c'est-à-dire 
pour une fermeture complète du robinet, cette hauteur a en général 
une valeur légèrement supérieure à sa valeur moyenne, mais infé- 
rieure à sa valeur maximum. 

Ainsi, la diminution du débit de la pompe jusqu'à zéro obtenue 
par la fermeture du robinet. la vitesse de rotation étant constante, 
n'entraîne pas une augmentation de la hauteur qui serait dangereuse 
au point de vue de la solidité de la pompe et de la conduite. C'est 
pourquoi les pompes centrifuges n’exigent pas, à l’encontre des pom- 
pes volumétriques, l'installation de soupapes de sûreté. 


$ 53. RENDEMENT D'UNE POMPE 


Les pertes d'énergie qui se produisent dans une pompe et dont 
tient compte le rendement total de la pompe n peuvent être divisées 
en trois catégories : 

l. Les pertes hydrauliques, qui ont été 
étudiées au paragraphe précédent et qui 
sont évaluées par le rendement hydraulique 
de la pompe (12.21) : 

n Him Dh H, 
i Hihz Hope 


2. Les pertes volumétriques. Ces pertes 
d'énergie sont dues à l'existence à l’inté- 
rieur de la pompe des fuites du liquide à 
travers les jeux (les joints d'étanchéité) 
entre le rotor qui tourne et le corps immo- 
bile de la pompe. Le rotor refoule le liquide 
du tuyau d'aspiration dans la conduite de 
refoulement, mais en raison de l'élévation 
de la pression créée par le rotor, une partie 
du liquide revient en arrière en passant à 
travers les jeux (fig. 141). 

Au $ 48, nous avons convenu de dési- 
gner le débit que Fo dans la 
: : conduite, c’est-à-dire le débit utile de 
ne . ne la pompe, par Q.Alors, le débit de liquide qui 

centrifuge. traverse le rotor est 


Q'=Q+a; (12.25) 
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g étant le débit de liquide qui passe à travers les jeux et que nous 
appellerons fuites. 

Les pertes volumétriques sont évaluées à l’aide du rendement 
volumétrique de la pompe qui est égal à: 

Q Q 
= DE © - (12.26) 

Des renseignements plus détaillés concernant la valeur numérique 
des Sri volumetriques et du renderrent n, seront donnés plus loin, 
au $ 956. 

3. Les pertes mécaniques. Ces pertes comprennent les pertes 
d'énergie dues au frottement mécanique dans les presse-étoupe et 
les paliers de la pompe ainsi que le frottement qui se produit entre 
la surface externe du rotor (des disques du rotor) et le liquide. Si 
nous désignons la puissance per- 
due à cause de ce frottement par 
Nm& et la puissance totale de- 
pensée par la pompe par W,. le 
rendement mécanique de cette 
pompe sera 


No — Nméc 
=, (12.27) 


H, U À 1h 


Q 
(le procédé de calcul de Nue est 
indiqué au $ 56). Fig. 142. Courbes de variation de H, 


Le numérateur de cette frac- net de n, en fonction du débit. 
tion est ce que l’on appelle la 
puissance hydraulique qui peut être exprimée à l’aide de la formule 
suivante : 


N=N, — Née = 75 (Q + 9) Y Hi. (12.28) 


Maintenant, exprimons le rendement total de la pompe par le 
rapport de la puissance fournie à la puissance dépensée par la pompe: 
__Qvhh 
” TN, ! 
après quoi multiplions le numérateur de cette fraction par W, et 
son dénominateur par la même grandeur exprimée suivant la formule 
(12.28); ceci nous donne 


" 


QYyA, 15Nh 
Nr 75N, ‘ (Q + 9) 'LLET ° 
Après simplifications et déplacements des termes, nous obte- 
nons 


Ho Q_N, 
Hu Q+4 8 Mo la (12.29) 
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c'est-à-dire que le rendement total d'une pompe est égal au produit des 
rendements hydraulique, volumétrique ef mécanique de cette pompe. 

La valeur du rendement total des pompes centrifuges varie 
entre 0,7 et 0,85 ; les petites pompes auxiliaires peuvent avoir un 
rendement plus faible. 

Sur la fig. 142 sont représentées des courbes qui montrent le 
caractère de la variation des rendements hydraulique et total d’une 
pompe et la caractéristique de cette pompe pour une vitesse de rota- 
tion constante. 


$ 54. FORMULES DE SIMILITUDE 


Considérons les régimes de fonctionnement semblables des pompes 
centrifuges géométriquement semblables. Ainsi que nous l'avons 
déjà indiqué ($ 20), pour assurer la similitude mécanique, il est indis- 
pensable d'assurer les similitudes géométrique, cinématique et dy- 
namique. Pour les pompes centrifuges, la similitude cinématique 
signifie la similitude des triangles des vitesses construits pour des 
points homologues quelconques des rotors. Pour assurer la similitude 
dynamique, les nombres de Reynolds des courants liquides qui pas- 
sent à travers les pompes considérées doivent être égaux entre eux. 

Au cas où les régimes de fonctionnement de pompes centrifuges 
sont semblables, il existe une proportionnalité constante entre les 
hauteurs utiles et les pertes’ de charge qui ont lieu dans ces pompes, 
c'est pourquoi au cas où la similitude mécanique de ces pompes est 
assurée, leurs rendements hydrauliques et volumétriques doivent 
être égaux ‘. Le rendement mécanique varie quelque peu quand on 
passe d’une pompe à une autre malgré l'existence d’une similitude 
mais, sans commettre de grave erreur, on peut admettre que dans ce 
cas le rendement total, ainsi que n, et n,. reste constant. 

Considérons les régimes de fonctionnement semblables de deux 
pompes centrifuges géométriquement semblables. Nous désignerons 
les grandeurs qui se rapportent à la première de ces pompes par l'in- 
dex I et celles qui se rapportent à la seconde par l'index 11 (Fig. 143). 

Vu que les vitesses circonférentielles des rotors sont proportion- 
nelles aux produits des vitesses de rotation n par les diamètres D de 
ces rotors, la condition de similitude cinématique à la sortie des ro- 
tors peut être écrite sous la forme des proportions suivantes : 


(ul _— (VAT — (CAT = (ar — sh (Dh (12.30) 


Selon la formule (12.10) 
Q — nDv:r0,, 
1 En pratique, il arrive qu'en passant d'une pompe à une autre, les coeffi- 
cients nn et n, ne restent pas constants en raison de la variation de la rugosité 


relative qui influe sur n, (ce qui est appelé effet d'échelle) et parce que les jeux 
relatifs dont dépendent les fuites ne sont pas, eux nou plus, conservés constants. 
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tandis que selon la condition de similitude géométrique 


(Dh _ (b,); 
(Du (Gin 
donc, selon la formule (12.30), on peut écrire que 
Qi _ (Dh 
Qu (Du (12.31) 


Cela signifie que les débits dans les pompes pour des régimes de 
fonctionnement semblables sont proportionnels à la première puis- 
sance des vitesses de rotation et au cube des diamètres. 


(2), Ce, 


Fig. 143. Illustration servant à l'établissement des formules 
de similitude des pompes centrifuges. 


Dans le cas d’une quantité d’aubes infinie, selon la formule 
(12.8), les hauteurs théoriques sont proportionnelles aux produits 
des vitesses circonférentielles et tangentielles et le coefficient d'in- 
fluence du nombre d’aubes u reste le même pour des rotors géométri- 
quement semblables, c'est pourquoi 


(4 thz)i = (U3Osuh 
(H thz)u (CARRIER 


Par conséquent, en tenant compte de la proportion (12.30), nous 
aurons 
CHipz) — {D} 
(Hinzhu (r*D3)y | 


(12.32) 


La hauteur réelle créée par la pompe est 
A, = nine = H 
(Par la suite nous écrirons cette hauteur F# sans l’index p.) Comme 
(),= (MN) au lieu de la formule (12.32) on peut écrire 


H, (n?D?), 


De = De: (12.32") 
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c’est-à-dire que les hauteurs réelles créées par des pompes pour des 
régimes de fonctionnement semblables sont proportionnelles au carré 
des produits des vitesses de rotation par les diamètres des rotors. 

n se basant sur l'expression de la puissance fournie par une 
pompe [formule (12.2)] et en utilisant les formules (12.31) et (12.32) 
que nous venons d'obtenir, on peut établir le rapport qui existe entre 
les puissances fournies par des pompes en cas de régimes de fonction- 
nement semblables sous la forme suivante : 


Ni 2 Qi MIDI (12.33) 


Pour une même pompe tournant à des vitesses de rotation diffé- 
rentes n, et n,, les formules (12.31), (12.32”) et (12.33) se simplifient, 
D et y étant les mêmes et ces formules prennent l'aspect suivant 
(les index 1 et 2 correspondent à des vitesses de rotation différentes) : 


2 =; (12.34) 
= (&)" (12.35) 
g=(#). (12.36) 


On se sert des formules (12.34) et (12.35) pour tracer la caracté- 
ristique d’une pompe à une vitesse de rotation désirée à partir 


H Bi d'une autre caractéristique 
4, "ai UC correspondant à une autre 

| Vitesse de rotation. Au cas où 

l B pi 4 nous disposons du graphique 

A;} —<$! 4 / de H en fonction de Q pour 

lo ot y / > n,=const, la courbe corres- 
Az! Bi Cr / pondante, pour n,=const, peut 
/ 4 d être tracée par variation de 

4,! 8} ci 7 fl l'abscisse des points de Ja 
1 / 4 ñ courbe initiale (des débits) 
111 PA L proportionnellement au rap- 
AT le port des vitesses de rotation 
MOT A et par variation des ordonnées 
Die or 3 Q de cette courbe (des hauteurs) 


proportionnellement au carré 
Fig. 144. Passage aux caractéristiques de ce rapport (fig. 144). 
d'une pompe correspondant à d'autres” De cetle façon, on peut ob- 
tenir toute une série de carac- 
téristiques d’une même pompe correspondant à des vitesses de 
rotation différentes n,, n,, n,, etc. : 
Sur ces courbes, les points qui sont liés entre eux par les rapports 
des coordonnées (12.34) et (12.35), par exemple les points 4,, 4,, À,, 
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À,, etc. correspondent à des régimes de fonctionnement semblables. 
Une autre série de points B,, B,, B,, etc., correspond à une seconde 
série de régimes de fonctionnement semblables; les points C,, C,, 
C,, etc., à une troisième série, etc. 

Il est facile d'établir l’équation des courbes correspondant à des 
régimes de fonctionnement semblables. Selon les équations (12.34) 
et (12.35), on peut écrire pour une série de points : 


ee Un à 
QU QT 


Par conséquent, pour une série de régimes de fonctionnement 
semblables, nous avons 
H = const, Q*. 


H = const, Q*. 


De ce fait, les points qui correspondent à des régimes de fonction- 
nement semblables se disposent, dans le système de coordonnées 
H=#f(Q), sur des paraboles du second degré qui passent par l’origine 
des coordonnées. Ces paraboles sont appelées paraboles des régimes 
de fonctionnement semblables ; sur la fig. 144 elles sont représen- 
tées en pointillé *. 

En se basant sur ce qui a été indiqué ci-dessus au sujet des rende- 
ments hydraulique et volumétrique correspondant à des régimes de 
fonctionnement- semblables, on peut affirmer que les paraboles des 
régimes de fonctionnement semblables sont en même temps les courbes 
des valeurs constantes de n, et de n,. On peut admettre approximative- 
ment que le rendement total reste lui aussi constant le long d’une 
parabole des régimes de fonctionnement semblables de la pompe. 

Recherchons maintenant les conditions de conservation de la si- 
militude des régimes d’une pompe, dont la vitesse de rotation varie. 

Le régime de fonctionnement d’une pompe est déterminé par la 
position du point d’intersection de la caractéristique de cette pompe 
et celle de la conduite, c’est pourquoi, pour une caractéristique in- 
changée de la conduite (pour un degré d'ouverture constant du robi- 
net), la variation de la vitesse de rotation entraîne le déplacement du 
point de régime le long de la caractéristique de la conduite. Si cette 
caractéristique est une parabole du second degré qui passe par l’ori- 
gine des coordonnées, elle se confond avec une des paraboles des ré- 
gimes semblables et, de ce fait, la similitude est conservée au cours 
de la variation de la vitesse de rotation de la pompe. Telle est, par 
exemple, la caractéristique d’une conduite à circuit fermé à écou- 


Pour une autre série 


1 11 faut remarquer que, le long d’une parabole des régimes semblables, le 
nombre Re varie quelque peu; cependant, ainsi que le montrent les recherches, 
les régimes d'écoulement qui prennent place à l’intérieur des pompes centri- 
fuges sont très proches des régimes d’autosimilitude, c'est-à-dire que ce sont des 
régimes pour lesquels le nombre Re perd pratiquement son influence. Dans ce 
cas, c'est la similitude cinématique qui acquiert une importance primordiale. 
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lement turbulent, donc dans ce cas la variation de la vitesse de rota- 
tion de la pompe ne détruit pas la similitude de ses régimes de fonction- 
nement. Au cas où le liquide est refoulé d’un réservoir inférieur 
dans un réservoir supérieur, c’est-à-dire que la dénivellation Az-£0, 
la caractéristique de la conduite a l’aspect qui est représenté sur la 
fig. 145. La variation de la vitesse de rotation de n, jusqu'à n, 
entraîne le déplacement du point de régime de À en B. Mais les 
points À et B appartiennent à des paraboles de similitude diffé- 
rentes, c'est pourquoi, dans ce 
cas, la similitude des régimes 
de fonctionnement n'est pas 
conservée. 

Tout ceci montre que deux 
procédes de réglage des pompes 
centrifuges sont possibles 
c'est, premièrement, l’étran- 
glement du courant qui a été 
ST indiqué au $ 52 et, deuxième- 
ment, la variation de la vites- 
se de rotation de la pompe. 
Au cas où l’on emploie l'é- 
tranglement, la caractéristique 
de la conduite change et le 
point de régime se déplace le 
long de la caractéristique inchangée de la pompe (voir la fig. 140) 
tandis qu’au cas où l'on fait varier la vitesse de rotation, c’est la carac- 
téristique de la pompe qui change et le point de régime se déplace 
alors le long de la caractéristique de la conduite (voir la fig. 144). 

Le second procédé de réglage — la variation de la vitesse de rota- 
tion—est le plus avantageux car il permet d’assurer un rendement de 
la pompe à peu près constant (au cas où la caractéristique de la condui- 
te passe par l’origine des coordonnées).Cependant, en général, la va- 
riation de la vitesse de rotation est liée à certaines difficultés du 
fait qu’elle exige l'emploi d’un équipement spécial, c’est pourquoi 
il est plus simple de procéder au réglage d’une pompe par étrangle- 
ment du courant. Dans ce dernier cas, le rendement de la pompe varie 
suivant la courbe qui est représentée sur la fig. 142 et, par consé- 
quent, une variation importante du débit entraîne une variation 
importante, elle aussi, du rendement de la pompe. 


Caractéristique 
de la conduite 


Fig. 145. Points de régime en cas de régi- 
mes de fonctionnement non semblables. 


$ 55. VITESSE SPÉCIFIQUE ET SON LIEN 
AVEC LA FORME DU ROTOR 


Servons-nous des formules de similitude obtenues ci-dessus pour 
établir l'expression d'un critère qui est d’une importance primordiale 
dans les calculs et l'étude des pompes centrifuges et qui est appelé 
vitesse spécifique. 
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Selon la formule sn 31), on peut écrire 


(ay (a) 


Après avoir introduit cette expression dans la formule (12.32), 
nous obtenons 
Hi Q, \2 ARE 
CT =(< <) e- ) : 


Groupons les termes d’une autre façon et élevons à la puissance 
*J, ce qui nous donne 


ñ nm VQ_ _nn Ÿ Qn VQn 


He HS 


= const. (12.37) 


L'expression que nous venons d'obtenir est identique non seule- 
ment pour deux pompes semblables, mais aussi pour toute une série 
de pompes semblables et fonctionnant à des régimes semblables, eux 
aussi. 

Parmi cette série de pompes semblables, considérons une pompe 
étalon qui crée une hauteur H,=1 m et qui fournit une puissance 
N,.=1 cv pour y—1000 kg/m°. 

En nous servant de la formule de la puissance (12.2), il est facile 
de déterminer le débit fourni par la pompe étalon. Ceci nous donne 


Q.=-— = —=0,075 m'/s=75 l}s. 


Maintenant, lions entre eux les paramètres de la pompe étalon 
(Q.,, 44 n) et les paramètres de n'importe quelle pompe appar- 
tenant à la série considérée (Q, H, n), leurs régimes de fonctionne- 
ment étant semblables. Autrement dit, utilisons l'équation (12.37) : 


ne VQ. _ nv Q 
His nn. H°® ° 
Après avoir introduit dans cette équation les valeurs de Q, et 
de H,, déterminons la vitesse de rotation de la pompe étalon : 


Il est convenu de désigner la vitesse de rotation que nous venons 
d'obtenir par n, et de l’appeler vitesse spécifique de la pompe. De 
ce fait, nous obtenons finalement 

n,=3,652V 9, (12.38) 


HP 


La signification du nombre n,, ainsi qu'il en découle de son 
établissement, est la suivante : c'es est la vitesse de rotation de la pompe 
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étalon qui est semblable à la pompe considérée et qui crée à un 
régime de fonctionnement semblable une hauteur H,— 1 m, avec un 
débit Q,=0,075 m°s. Il faut se souvenir que les rendements hydrau- 
lique et volumétrique des pompes en question sont considérés comme 
étant respectivement égaux. 

Dans ce cas, la puissance fournie par la pompe étalon sera égale 
à 1 cv, à condition que y— 1000 kg/cm°. Pour des liquides plus légers, 
la puissance sera inférieure et pour des liquides plus lourds, supé- 
rieure à cette valeur. C'est pourquoi dans le but de donner à n, une 
signification plus générale, il est préférable de ne pas introduire la 
puissance dans son expression. 

Il est facile de déterminer le diamètre du rotor de la pompe éta- 
lon. En accord avec la formule (12.32), nous pouvons écrire 


"H — D’! 
ce qui nous donne 
Dune (12.39) 
un UE VH : 


En utilisant les formules (12.38) et (12.39) il ne faut pas perdre 
de vue que H doit être exprimée en m, Q en m°fs et n en 
tours/mn. 

La vitesse spécifique n,, dans des conditions particulières, ca- 
ractérise la capacité de la pompe à créer une hauteur et à fournir un 
débit de liquide. Plus le coefficient n, est élevé, plus la hauteur de la 
pompe est faible (pour des valeurs de Q et de n données) et plus le 
débit decette pompeest élevé (pour des valeurs de H et de n données). 

Le coefficient n, est très étroitement lié à la forme du rotor de la 
pompe. 

Les pompes à faible valeur de n, ont un rotor à faible largeur 
relative _. , mais ont une valeur élevée deZt , c'est-à-dire des 
aubes de grande longueur, ce qui est nécessaire pour obtenir une 
hauteur élevée. A l’intérieur d’un tel rotor, l’écoulement se produit 
dans un plan perpendiculaire à l’axe de rotation. A 


A mesure qu'’augmente n,, le rapport 2 (ainsi que D ) diminue, 


c'est-à-dire que les aubes se raccourcissent et que la largeur relative 
du rotor À augmente. De plus, l'écoulement qui se produit à 
l'intérieur du rotor cesse d'être purement radial et devient de plus en 
plus spatial. Dans le cas limite qui correspond aux valeurs maxima 
de n,, l'écoulement a lieu parallèlement à l’axe de rotation et nous 
obtenons alors des rotors axiaux. 

Quand n, augmente de 40 jusqu’à 200, l’angle d’inclinaison des 
aubes B, diminue de 35 jusqu'à 15°. 
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Suivant la valeur de leur coefficient n,. les pompes centrifuges 
ainsi que les autres pompes à aubes qui leur sont voisines peuvent 
être classées comme suit : 

1) à faible vitesse : 


n, & 80, Fe — 92,9 + 3,5; 
2) normales : 
n,= 80 + 150, -E —2,2+ 1.8; 
3) rapides : | 


n, = 150 -- 300, Pie 1,8 —- 13; 
4) semi-hélicoïdales : 

n, = 300 - 600, _ —1,3- 1,1; 
5) axiales ou hélices: 


n,= 600 + 1200, Et =1. 


Les schémas de rotors illustrant ces différentes classes de pompes 
sont représentés sur la fig. 146. 

Les trois premières classes de pompes : à faible vitesse, normales 
et rapides correspondent aux pompes centrifuges tandis que les deux 


TA 
ZA 
ES 


5 ls 
CS = 
| IT 2 


Fig. 146. Roues à aubes de types différents. 


dernières n’appartiennent pas à cette catégorie. Cependant, il n’exis- 
te pas de limites strictement établies entre les classes de pompes 
que nous venons de considérer : l'augmentation de n, correspond à 
un passage graduel du rotor purement centrifuge au rotor diagonal 
et au rotor purement axial. 
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$ 56. RELATION ENTRE LA VITESSE SPÉCIFIQUE 
ET LE RENDEMENT D'UNE POMPE 


Le passage d’une classe de pompe à aubes à une autre, c’est-à-dire 
la variation de la vitesse spécifique n, influe sur le rendement de la 
pompe. Cependant, cette influence sera différente suivant qu'il 
s'agira des rendements hydraulique, volumétrique ou bien méca- 
nique. 

Ainsi que le montrent les recherches, le rendement hydraulique 
varie très peu avec n,et dépend beaucoup plus des qualités aérody- 
namiques des éléments destinés à guider le courant, de la rugosité 
de leurs parois et des dimensions de la pompe. Pour cequiest des 
rendements volumétrique et mécanique, ils varient considérablement 
à mesure que n, se rapproche de sa valeur inférieure. 

La diminution de la vitesse spécifique s’accompagne d’une aug- 
mentation considérable des pertes relatives de puissance dues au frot- 
tement des parois latérales du rotor (des disques du rotor) contre le 
liquide, c’est-à-dire que le rendement mécanique de la pompe di- 
minue ; en même temps, ces fuites du liquide à travers les jeux à 
l'intérieur de la pompe augmentent, c’est-à-dire que le rendement 
volumétrique diminue. 

Ainsi, l'utilisation d’une pompe à faible valeur de n, est liée à 
une diminution du rendement total de la pompe, cette diminution 
étant d'autant plus importante que n, est plus faible. Ceci permet de 
déterminer la limite inférieure de n, qui est imposée par des consi- 
dérations d'ordre économique. À leur tour, ces considérations de- 
pendent des conditions particulières propres à l'appareil sur lequel 
doit être montée la pompe. 

Pour pouvoir juger de la valeur minimum admise de n, et pour 
faciliter l'évaluation de la valeur numérique du rendement de la 
pompe en fonction de n,, nous allons établir des formules destinées 
au calcul des pertes relatives d'énergie à l’intérieur d’une pompe et 
des différents rendements de cette pompe, en fonction de n,. 


Considérons tout d’abord la valeur relative du débit qui passe à travers le 
jeu d'étanchéité et exprimons le rendement volumétrique de la pompe. 

Le débil qui passe à travers le jeu d'étanchéité (les fuites) peut être exprimé 
à l’aide de la formule habituelle de l’écoulement à travers les orifices : 


q=uS V2gH, 


ici : S est l’aire de la section du jeu qui est égale (au cas où le joint d'étanchéité 
se trouve d’un seul côté) : 
S = 171Daô; 


ici : Det — est le diamètre du joint d'étanchéité; 
Ô — la grandeur du jeu que nous supposerons proportionnelle au diamètre 
Det, c’est-à-dire que 


ét 
Pr me 
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u est le coefficient de débit pour l'écoulement à travers le jeu qui, 
pour les joints d'étanchéité habituels, est égal à 0.4-0,5 et pour les 
joints d'étanchéité en labyrinthe, à 0,3 : 

Ha est la hauteur sous l’action de laquelle se produit l'écoulement à 
travers le jeu. 

La grandeur Ha peut être déterminée comme la différence des hauteurs 
piézométriques créée par la pompe (c’est-à-dire la hauteur H, dans la formule 
(12.13’), compte tenu des pertes hydrauliques) d’où l’on doit soustraire la chute 
de pression qui se produit dans l’espace entre le rotor et le corps de la pompe en 
raison de la rotation du liquide. Vu que dans l’espace cité une des parois est 
immobile tandis que l’autre tourne, on suppose en général que Île liquide tourne 
à une vitesse égale à la moitié de celle du rotor. 

En nous servant de la formule (3.3) pour la pression dans un fiquide en équi- 
libre relatif et en tenant compte des considérations indiquées ci-dessus, nous 
obtenons 


wo? 
Ha = uns — 353 (Di Dé). 

La hauteur Het peut être considérée comme étant approximativement pro- 
portionnelle à la hauteur créée par la pompe et peut donc ètre exprimée comme 


suit : 
Ha = Ru; 


ke variant entre 0,6 et 0,85. 

Le diamètre du joint d'étanchéité Da est à peu près égal au diamètre d'entrée 
D, qui, ainsi que nous le montrerons au paragraphe suivant, doit ètre, quand on 
étudie une pompe, choisi égal à 


D,=R, } < 
ici : k,—=4,2+4,5. 


En posant les valeurs indiquées des grandeurs dans l'équation des fuites, 
exprimons le rapport de ces dernières au débit utile comme une fonction dela 
vitesse spécifique n, ; ceci nous donne 


urDiV2gkañ unkiV2gka  H" 
mg mm Qnt 


Le 
Q 


En tenant compte de l’expression de la vitesse spécifique (12.38), nous obte- 
nons 


gd je 4 
SR ES TE: 
H?!* 


tci : 
4 M8 Vagen- 3.65%" 
— m C1 


Au cas où m—300, p—0,5, Ku—0,8 et k,—4,5, la constante À est à peu 
près égale à 1,0. Pour cette valeur de À sur fa fig. 147 est tracée la courbe re- 


présentative de fuites relatives 1_ à travers un joint d'étanchéité unilatéral en 


fonction de nr . Cette courbe montre clairement l'augmentation du rôle joué par 
les fuites à mesure que la vitesse spécifique de la pompe diminue. Dans le cas 
d'un joint d'étanchéité bilatéral, la constante À sera deux fois plus grande. 
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On peut exprimer le rendement volumétrique d’une pompe en fonction de la 
vitesse spécifique par la formule suivante : 


LT ET RIT TOME NÉ (12.40) 


La courbe correspondante est représentée sur la même fig. 147. 
Le frottement des disques du rotor contre Le liquide s'accompagne en général 
du régime d'écoulement turbulent du liquide, c’est pourquoi la tension tangen- 
tielle tr, comme dans le cas de 
«0% 1% l'écoulement turbulent dans les 
tuyaux, peut être considérée 
comme étant proportionnelle au 
presque du poids spécifique du 
iquide par la hauteur dinami- 
qe Dans le cas considéré, cette 
erniére doit ètre exprimée à 
partir de la vitesse circonféren- 
tielle du rotor qui varie pro- 
portionnellement au rayon ; 
nous obtenons donc 
u? 


& étant le facteur sans dimen- 


6 HE AA RE appelé coefficient 
29 40 


109 5; La puissance qui est perdue 

, | en raison du frottement des 

Fig. 147. Variation de gjQ et de n, en fonc- disques du rotor contre le li- 

tion de n.. quide peut être déterminée par 

intégration de l'expression du 

moment élémentaire de frottement multipliée par la vitesse angulaire, c'est- 
à-dire : 


Da 


N,,=k& \ tr dS, 
0 
ici : dS est l’aire élémentaire égale à 


dS = 2svr dr; 
où rest un rayon quelconque ; 

k — le coelficient qui tient compte de la fraction de Îa surface soumise à 

l’action du frottement ; en général : 1 <k<2. 

Après avoir substitué à + son expression indiquée ci-dessus, compte tenu 
de ce que u=wr, et supposé, en première a proximation, que le coefficient de 
frottement ©, dans le cas du régime d'écoulement turbulent, est constant pour 
toute la surface des disques, l’intégration peut être effectuée de la manière sui- 
vante : 

Dia 


Ni =Civo* | r'dr=Cya'D’, 
ou bien encore : , à 
N',=Cyu:D”, 


ici : C'est la constante qui englobe tous les coefficients numériques ainsi que &, 4 
et les autres constantes. 
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Les recherches montrent que pour les calculs approchés, au cas où la qualité 
d'usinage des parois est bonne, on peut admettre que la constante C est_ égale 
à 1,2-107* dans le système d'unités technique : dans ce cas, on obtient la 
puissance en chevaux-vapeurs. 

Déterminons le rapport de la puissance de frottement à la puissance hydrau- 
lique de la pompe (voir le $ 53) : 


N° Cyu’D' 
tr — V3 _75n Nh- 
Nh QvH : 
Exprimons le diamètre du rotor D par la vitesse de rotation n et la vitesse 


circonférentielle u,, cette dernière étant, à son tour, liée à la hauteur H créée 
par la pompe, soit 


ce qui nous donne 


GOu, _ 60 1 
passe V +268. 


Après avoir introduit cette expression dans l'équation principale, nous 
obtenons 


me = 76 (E)'C(E) an, (Gr) 


ou bien, en introduisant dans cette équation la vitesse spécifique et en utilisant 
l'expression de n, en fonction de #7 que nous avons obtenue ci-dessus, nous avons 


Ni B ] 
———— ee —— € 12.41) 
N 2 À ( 

h ne l+ 7 


ici: 


B=3,65".75.C(È) (2€ )"n,; 


au cas où À, —=1,2, n,=0,80 et C=1,2-107°, B=371. 


La courbe de variation de = 


en fonction de ñ7, pour la valeur de B que 


nous venons d'obtenir et pour À =1,0 est représentée sur la fig. 148 et montre 
clairement l’augmentation importante des pertes de puissance relative dues au 
frottement des disques du rotor et du liquide, à mesure que n, diminue. 


N 
Pour passer de _ au rendement mécanique de la pompe, convenons 
h 
d'exprimer ce dernier comme le produit : 
Am = Am Mn 
où : Un est le rendement qui tient compte des pertes de puissance dues au frotte- 
ment des disques du rotor contre le liquide et qui, de ce fait, est 


Na I 
Mn = = ——— ; (12.42) 
TT 

Na 
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LE est le rendement qui tient compte des pertes de puissance dues au 
frottement dans les presse-étoupe et les paliers et qui est égal à : 
. NN Nh+Ni 


MN, N, 


Dans cette dernière expression Ni. sont les pertes de puissance dues au 


frottement dans les presse-étoupe et les paliers ; V, — puissance totale consom- 
mée par la pompe, soit : 


No= a+ Nir+ Ni 


En utilisant l’expression de la variation de F en fonction de n, que 
nous avons obtenue ci-dessus, nous pouvons, à l'aide des constantes À et B 
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OE 
RCE 
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OO 
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Fig. 148. Variation de N’4/N, et de n’, en 
fonction de n,. 


16 | 70 


0 


citées. tracer la courbe de variation de Nm en fonction de n,. On peut admettre 
que le rendement Mn est indépendant de n, et qu'il est égal, par exemple, à 


0,95. 
Cette courbe illustrant la diminution du rendement Nm avec la diminution 


de n, est représentée sur la même fig. 148. 
Î} faut tenir compte de ce que, lorsque l’on établit des jeux rationnels fai- 
sant communiquer l’espace entre le rotor et le corps immobile de la pompe avec la 
bâche spirale (de l’ordre de 3% du diamètre du rotor, de chaque côté), on peut 
récupérer une partie de l’énergie perdue du fait du frottement des disques du 
rotor en utilisant l'énergie cinétique du liquide entraîné par ces disques. C’est 
pourquoi la valeur réelle du rendement mécanique peut être quelque peu su- 
périeure à sa valeur calculée. 
N° 
En utilisant les courbes de variation de à et de TL ainsi que de n, et de 
b 
n} en fonction den, que nous avons citées, il faut tenir compte de leur aspect 
approché. Pour obtenir des valeurs plus précises de ces grandeurs, il faut calculer 


216 - 


chaque fois les valeurs des constantes À et B correspondant à des conditions 
données. 

Il est impossible d'établir une expression analytique pour la somme des 
pertes hydrauliques qui ont lieu dans une pompe et, de ce fait, pour n4,. car ces 
grandeurs dépendent de toute une série de facteurs dont l'influence n’est pas 
encore assez bien étudiée. Pour les rotors qui créent des hauteurs élevées (à 
vitesse faible), les valeurs du rendement hydraulique varient de 0,70 à 0,90, la 
limite inférieure correspondant à de faibles valeurs de n, et à de faibles diamètres 
des rotors de l’ordre de D—100-200 mm, tandis que la limite supérieure cor- 
respond à n,—90—120 et à D—500-600 mm. 


& 57. CALCUL DE CAVITATION DES POMPES CENTRIFUGES 
(D'APRÈS S. ROUDNEV) 


Toutes les pompes centrifuges ainsi que les pompes d'un autre 
type ne fonctionnent normalement qu’au cas où la pression absolue 
à l’entree de ces pompes n'est pas trop faible. Dans le cas contraire, 
à l'entrée de la pompe ou bien, plus exactement. à l'entrée du liquide 


Fig. 149. Schéma d'une installation destinée 
aux essais des pompes: 


1—pompe dont on procède aux essais: 2—débitmetre: 
3—étranglieur: 4— pompe à vide. 


dans les canaux formés par les aubes du rotor, là où la pression ab- 
solue atteint une valeur minimum, la cavitation fait son apparition 
(voir le $ 21). 

Au cas où le fonctionnement d’une pompe s'accompagne de la 
cavitation, l’homogénéité du courant est détruite par suite du déga- 
gement de la vapeur et des gaz qui étaient dissous dans le liquide; 
il se produit un bruit caractéristique créé par les coups de bélier au 
moment de la condensation des bulles de vapeur, accompagnée d’une 
diminution du débit, de la hauteur créée et du rendement de la 
pompe. L’intensité de ces phénomènes croît à mesure que la pression 
absolue à l’entrée du rotor diminue, ce qui est montré clairement par 
ce que l’on appelle la caractéristique cavitationnelle d’une pompe 
centrifuge. La caractéristique cavitationnelle d’une pompe, c’est le 
graphique de variation de la hauteur créée, de la puissance consommée 
et du rendement de cette pompe en fonction de la pression absolue 
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du liquide à l’entrée du rotor. En général, on obtient cette caracté- 
ristique sur la base d'essais spéciaux au cours desquels la vitesse de 
rotation ainsi que le débit (par manœuvre d un robinet ou bien d’une 
vanne) sont maintenus constants. Lors de ces essais, on fait diminuer 
graduellement la pression absolue à l’entrée du rotor, par exemple, 
par aspiration de l'air du réservoir ". Le schéma de l'installation 
destinée à effectuer ces essais est représenté sur la fig. 149. Au 
début, la hauteur créée, la puissance consommée et le rendement de 
la pompe restent sans changements (fig. 150) et, ensuite, quand la 
pression s’est sensiblement 

NH abaissée, un bruit caracté- 
A ristique se fait entendre et 
les grandeurs citées se met- 


N__ tent à diminuer considé- 
rablement en raison de 
n l'apparition et du dévelop- 


pement ininterrompu de la 
cavitation à l'entrée de la 
pompe. 

L'augmentation de la 
vitesse de rotation et du 
débit de la pompe entraîne 
D} Pent. abs. l'augmentation des vitesses 
Fig. 150. Caractéristique cavitationnelle  €t la diminution de la pres- 

d'une pompe. sion absolue à l'entrée du 

rotor et, de ce fait, elle 

favorise la cavitation dans la pompe. C'est pourquoi, du point de 

vue de la cavitation, il est nécessaire, dans certains cas, de limiter 
le débit et la vitesse de rotation des pompes. 

Maintenant, nous allons étudier l'écoulement du liquide à l'en- 
trée de la pompe, déterminer le diamètre d'entrée du rotor et le cri- 
tère de cavitation d'après la méthode du savant soviétique S. Roud- 
nev. 

Supposons qu’à l'entrée de la pompe, la vitesse du liquide soit v., et la 
pression absolue p..; dans ce cas, l’énergie spécifique du liquide à l'entrée de la 
pompe est 


Quand le liquide arrive aux aubes du rotor, il se produit une baisse supplé- 
mentaire de pression proportionnelle à la hauteur dinamique correspondant à la 
vitesse relative d'entrée, mais la cavitation ne fait pas son apparition tant que la 
pression absolue du liquide est supérieure à sa tension de vapeur à la tempéra- 
ture considérée. 


‘ Il est aussi d'usage d'obtenir la caractéristique cavitationnelle en gardant 
un degré d'ouverture constant du robinet et enregistrant la diminution du débit 
de la pompe due à la cavitation. 
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De ce fait, la condition d'absence de cavitation dans la pompe peut être 
exprimée par l'inégalité suivante : 


avec les définitions suivantes: 
v, — vitesse absolue d'entrée du liquide sur l’aube qui est à peu près 
égale à la vitesse d'entrée dans le rotor v,; 
w, — vitesse relative au même endroit; 
hk; — tension de vapeur divisée par y, c’est-à-dire : 


Pr. 
h = —: 
y 


À — coefficient ui dépend de la forme des aubes ainsi que des conditions 
dans lesquelles se produit l'écoulement; 


w°? 
1 5 — baisse de pression qui accompagne l’arrivée du liquide sur les 


aubes. La même inégalité peut être écrite sous une autre forme: 


vi w° 
1 1 
Hong +Ase . 


Le membre de gauche de cette inégalité est l’énergie spécifique disponible 
du liquide à l'entrée de la pompe dont la valeur limite peut devenir égale à celle 
du membre de droite. Cette égalité correspond à la naissance de la cavitation, 
c'est pourquoi nous appellerons la différence H,,—h, différence critique au cas 
où elle est égale au membre de droite, c'est-à-dire au cas où 

1, 
Hen— he ze + À 2g : 
Comme, en général: wi=v0+ui, 
2 2 


U, u, 
(Hen — hAsher = (1 + À) Te TZ ° 


Il est désirable que la grandeur (H,,—h1)., soit la plus petite possible, car 
plus (Hen—/h).t est faible, plus la pompe résiste à’la cavitation. Écmme nous 
venons de voir, la valeur de (H,,—h).. dépend des vitesses u, et u, qui, à leur 
tour, pour des valeurs données de Q et de n, dépendent du diamètre D,, ce der- 
nier étant à peu près égal à D, (voir la fig. 132). La question se pose: comment 
choisir le diamètre d'entrée du rotor pour assurer une valeur minimum de 
(Hen—ht)er ? Dans le but de déterminer le diamètre optimum D,, du point de 
vue de la cavitation, exprimons les vitesses v, et u, à l’aide de D, el cherchons le 
minimum. Nous obtenons 
16Q° | 


1 
Hen—hder= 3e [a +) re 60: 


Déterminons la dérivée relativement à D, et posons-la égale à zéro, ce qui 
nous donne 


d 16 | du 
D, Mon hdee= —4(1 +4) PE + 2A Ds Dan = 0. 
| 


et, par conséquent : 


: V'22yz $/1+A 14 Q _ [2 4 Q 
Dopt = PE 2 y + — = 9,29 Fe de 
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Finalement, nous obtenons l'expression suivante pour le diamètre op- 


timum : 
3 
Dout= À £. (12.43) 


ici: À, est un coefficient qui, suivant la valeur de À, varie de 4,3 à 4,5. 

Pour les calculs pratiques, en tenart compte des surcharges possibles de la 
pompe, il est recommandé de choisir la limite supérieure. 

En nous servant de l’expression du diamètre optimum que nous venons de 
trouver, déterminons la valeur minimum de la grandeur (H,,—ht)er: 


D, 16Q° n° 
[(Hen—At}erlmin = 4 La +) PT ROLE ne | , 


ou bien, après substitutions, transformations et calculs: 


] 3, Qiinss (Qn*}2/3 
[en —hderlnin=3g ÿ TV FAHD SE =S TE —, 


ici: s est un coefficient qui est entièrement déterminé par la valeur de À: 
pour À=0,25, s 0,02. 

Les essais des pompes montrent que cette valeur du coefficient s peut être 
admise pour les calculs pratiques des rotors de forme habituelle. Pour les rotors de 
forme spéciale, par exemple à largeur b, augmentée, la valeur de s doit être 
abaissée jusqu’à 0,012--0,013 

Ainsi, si nous choisissons le diamètre D, optimum, la condition d’absence de 
cavitation à l’intérieur de la pompe sera exprimée par l'inégalité suivante: 


n?}2/3 
Hen—h>s GE (12.44) 


Par conséquent, le coefficient s que nous obtenons de cette façon 
est, pour la pompe, un critère de cavitation qui permet d'effectuer 
les calculs de vérification ainsi que les calculs destinés à établir la 
vitesse maximum admise de rotation de la pompe pour des valeurs 
données de Q et de H,, ou bien la pression absolue minimum admi- 
se à l’entrée de la pompe. 

Cette dernière grandeur, comme il résulte des symboles employés 
ci-dessus et de l’inégalité que nous venons d'obtenir, peut être déter- 
minée à l’aide de la condition suivante: 


Ven n°)2/3 Ven 
Pasdmia = Y (Ho — ©) Z Ls Le +h,— 2g | Y. 

Souvent, on fait abstraction de la hauteur dynamique qui se 
trouve entre parenthèses, ce qui a pour effet d'augmenter la sûreté 
de fonctionnement de la pompe du point de vue de la cavitation, et 
la différence p,.—p, est appelée réserve de pression cavitationnelle. 

Souvent, on emploie un autre critère appelé coefficient de cavi- 
tation: 


= (a ec LP) PA 


. H 


H — étant la hauteur créée par la pompe. 
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Il est facile de lier le coefficient de cavitation o à la vitesse 
spécifique de la pompe n,.. 
Les résultats précédents nous donnent 


oO — (Hen— hrhes _ . . (3,65n } Q)° — ns” 
EE | 2g-3,65% H Cr 


pour s=0,02 
4/3 
C= ES 5500. 


Dans le but d'éviter la cavitation à l’intérieur des pompes, dans 
les systèmes hydrauliques des avions et dans les turboréacteurs on 
observe les mesures suivantes : 

a) On augmente la pression du gaz dans le réservoir d'aspiration 
de la pompe. Cependant, cela peut entraîner l'augmentation du 
poids des réservoirs, c'est pourquoi la pression qui y est employée 
est relativement peu élevée (1-3 kg/cm’). 

b) Au début de la conduite d'aspiration, on installe une pompe 
auxiliaire de gavage. Ceci n’est possible qu’au cas où l’on peut ame- 
ner l'énergie (par exemple, électrique) nécessaire à l'entraînement de 
cette pompe à l’endroit où elle doit être installée. 

c) Juste avant le rotor principal, sur le même arbre que ce der- 
nier, on installe une hélice ou bien un rotor hélicoïdal qui augmente 
la pression et crée la rotation du courant. Cette rotation entraîne 
une certaine diminution de la vitesse relative w.,,ce qui a aussi pour 
effet d'améliorer les conditions de fonctionnement du rotor principal. 

Le rotor auxiliaire que nous venons de citer est capable de suppri- 
mer complètement la cavitation à l’entrée du rotor principal de la 
pompe mais, comme sa vitesse de rotation et son débit sont les mêmes 
que pour ce dernier, il peut lui-même être le siège de la cavitation. 
C'est pourquoi le dispositif le plus rationnel sera celui pour lequel 
la vitesse de rotation du rotor auxiliaire sera inférieure à celle du 
rotor principal. 


$ 58. CALCUL DE LA BACHE SPIRALE 


La bâche spirale d’une pompe centrifuge est un dispositif qui 
est destiné à recueillir le liquide rejeté par le rotor et à l'envoyer 
dans la conduite de refoulement. 

Le calcul et l'étude de la bâche spirale sont basés sur la supposi- 
tion qe la composante circonférentielle de la vitesse à l’intérieur 
de la spirale est inversement proportionnelle au rayon (loi de réparti- 
tion de la vitesse dans la section d’un tourbillon ou bien loi de la 
conservation du moment de quantité de mouvement), c’est-à-dire 
que 

nn: 
VS) 
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ici: l est la grandeur appelée circulation de la vitesse le long d’un 
contour fermé qui encercle le rotor; cette grandeur est constante pour 
une spirale et un régime de fonctionnement de la pompe donnés. 

À mesure que le rayon augmente, la vitesse v, diminue et, de 
ce fait, la pression augmente. Par conséquent, au cours de l’écoule- 
ment du liquide à l’intérieur de la spirale, son énergie cinétique se 
transforme en énergie de pression et ce processus continue dans le 
diffuseur qui, en général, termine la spirale (fig. 151). 

Il est facile de déterminer la circulation 7° à l’aide de la hauteur 
créée par la pompe H et de n,. En réalité, du fait que d’après la 
formule (12.16): 


Hz = 
les résultats précédents nous donnent 


L= nv = 27 EPine Om E, 
© Oh 


On peut admettre que le débit dans une section quelconque de 
la bâche spirale augmente proportionnellement à l'angle d’inclinai- 
son de cette section par rapport à la section d’entrée de la spirale 
(qui est en même temps la section de sortie), c’est-à-dire que 


a° 
«= 360 Q: 


ici : Q — débit refoulé par la pompe dans la conduite. 


ig. 151. Bâche spirale. 
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Le débit élémentaire à travers une aire de dimensions b x dr, 
prise dans une section quelconque de la spirale, à une distance r 
de l'axe de la pompe (voir la fig. 151) : 


dQ.= bv,dr = 4 bdr, 
ce qui nous donne 


LT 

a° 

C0 | dr. 
PET; 


ici:r,=(1,03--1,05), r, — rayon de la surface cylindrique qui entou- 
re le rotor et à laquelle sont tangentes les sections de la bâche 
spirale. 

Pour le cas le plus simple, quand la section de cette bâche est 
rectangulaire et sa largeur constante (b—const), les résultats précé- 
dents nous donnent 


Pour une série de valeurs données de l’angle & allant de O jusqu’à 
360°, nous obtenons une série de valeurs correspondantes de Rk, 
allant de r jusqu’à R.., c'est-à-dire que nous obtenons le contour 
de la bâche spirale. 

Dans le cas d’une spirale à section circulaire dont le rayon est 
variable, nous obtenons 


b—2V eo" —(r—a) 


ici : a est la distance du centre de la section jusqu’à l’axe du rotor. 
Par conséquent : 


Cr FVec, _ = 
Q.=— \ ET dr = T(a — Va — 0). 


Après avoir substitué dans l’expression que nous venons d'obte- 
nir 2 Q à Q et r,+ où a, résolvons l'équation résultante relative- 
ment à ç, ce qui nous donne 


° 29 œ 
= + V +3 (12.45) 
iCi : 
pt 72e 
7 Q  omnQ” 


La formule que nous venons d'obtenir permet de déterminer 
entièrement les dimensions et les contours d'une bâche spirale à 
section circulaire. Dans le cas d’une section de forme quelconque, 
le calcul doit s'effectuer par intégration numérique. 
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$ 59. CHOIX DU TYPE DE LA POMPE. PARTICULARITÉS 
DES POMPES CENTRIFUGES UTILISÉES EN TECHNIQUE AÉRONAUTIQUE 
ET SUR LES FUSÉES 


En général, on procède au choix du type et à l'étude d’une pompe 
en se basant sur les données préliminaires suivantes : Q, H et n. 
Ces grandeurs permettent de calculer le coefficient n, qui, immédia- 
tement, permet de se faire une idée de la classe de pompe à aubes qui 
est exigée par les conditions données. L'ordre dans lequel doit être 
effectuée l'étude d’une pompe centrifuge est donné dans l'exemple 
qui se rapporte à ce chapitre. 

Au cas où le calcul donne une valeur trop élevée de n, (par exem- 
ple, supérieure à 1200), cela signifie qu’il faut prévoir non pas une, 
mais plusieurs pompes associées en parallèle. 

Au cas oùle calcul donne une valeur de n, trop faible (voir le $ 56) 
et qu'il soit impossible d'augmenter la vitesse de rotation n, il est 
indispensable de prévoir une pompe à plusieurs étages, c’est-à-dire 
un montage en série de z rotors sur un arbre commun. Dans ce cas, 
la hauteur créée par chacun des rotors sera z fois plus faible et le 
coefficient n, d’un rotor z** plus élevé que pour une pompe à un 
étage. 

Si une telle conception de la pompe n'est pas désirable, il faut 
passer à une pompe volumétrique rotative. Cependant, il faut aussi 
tenir compte des propriétés du liquide telles que la viscosité, le 
degré d'activité chimique, etc. 

Sur les avions équipés de réacteurs, les pompes centrifuges sont 
utilisées dans les systèmes d’amenée du carburant en qualité de pom- 
pes de gavage. En général, ces pompes sont installées à l’intérieur 
des réservoirs de carburant ou bien au voisinage immédiat de ces 
réservoirs et sont destinées à élever quelque peu la pression dans la 
conduite d'aspiration. Pour cette raison les conditions de fonction- 
nement de la pompe à carburant principale s’améliorent et les pos- 
sibilités d'apparition de la cavitation à l'intérieur de cette pompe 
sont complètement (ou bien en partie) éliminées. 

Le plus souvent, les pompes de gavage sont exécutées avec des 
rotors du type semi-ouvert, c'est-à-dire des rotors qui ne se composent 
que d’un disque portant des aubes fixées sur une de ses faces 
(fig. 152. b) *. 

Au cas où la pompe de gavage se trouve à l’intérieur du réservoir, 
elle est munie, d'ordinaire, d'une hélice à l'entrée du rotor principal 
et calée sur le même arbre. Cette hélice est destinée à améliorer les 
conditions de fonctionnement de la pompe centrifuge de gavage et 
à débarrasser le liquide des vapeurs et des gaz qu'il contient. L'hélice 
doit être calculée pour un débit beaucoup plus élevé que celui de 


!' Les particularités de ces roturs seront indiquées plus loin. 
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la pompe centrifuge, car une partie du liquide refoulé par l’hélice 
est rejetée à sa périphérie. 

En général, les pompes de gavage fonctionnent à des vitesses de 
rotation de l'ordre de (6- 10) - 10° {/mn et créent une pression de 0,6 à 
1,2 kg/cm'. La vitesse spécifique de ces pompes varie entre 100 et 
200, c'est-à-dire qu'elles appartiennent à la classe des pompes 
centrifuges normales ou même rapides. 

Actuellement, on tend à utiliser les pompes centrifuges en qualité 
de pompes à combustible principales sur les turboréacteurs. Ceci 
est conditionné par l’augmentation du débit de carburant qui doit 
être amené au moteur et par le passage à des combustibles moins 
visqueux et plus enclins à s'évaporer. Parallèlement, il est possible 
d'utiliser ces pompes à des vites- 
ses de rotation très élevées (plu- 
sieurs milliers de tours/minute). 

Dans ces conditions, les pom- 
pes centrifuges sont capables 
d'assurer le débit nécessaire de ÿ 
carburant à une pression assez / 
élevée, leur encombrement et leur DZ 
poids étant de beaucoup inférieurs SZ 
à ceux des pompes correspondan- sr . 
tes d’un autre type. De plus, d b) F 
ces pompes possèdent les mêmes 
particularités que celles qui sont 
utilisées sur les moteurs fusées à 
combustible liquide. 

Sur les moteurs fusées à combustible liquide, les pompes centri- 
fuges sont très largement employées pour amener le combustible et 
l'oxydant des réservoirs jusque dans la chambre de combustion du 
moteur. Ces pompes doivent créer une hauteur capable de surmonter 
toutes les résistances hydrauliques des conduites ainsi que la pression 
qui règne dans la chambre de combustion, cette hauteur doit, en 
outre, permettre d'obtenir la chute de pression exigée dans les injec- 
teurs. De ce fait, la hauteur exigée ici est très élevée; elle est de 
l'ordre de quelques centaines de mètres et la pression, de l’ordre de 
quelques dizaines d’atmosphères. 

En général, pour obtenir des pressions aussi élevées, on emploie 
des pompes volumétriques, cependant, au cas où le débit exigé 
est lui aussi élevé (comme, par exemple, dans les moteurs fusées à 
combustible liquide) et où la pompe à combustible peut être entrai- 
née à une grande vitesse de rotation, égale, par exemple, à celle de 
la turbine à gaz, il est plus rationnel d'utiliser dans ce but une 
pompe centrifuge. 

La création d’une pression élevée par une pompe centrifuge peut 
être assurée par une grande vitesse de rotation ainsi que par une 
conception particulière du rotor. Comme il résulte du $ 55, cette 


Fig. 152. Types de rotors: 


a) fermé; b) semi-ouvert; c) ouvert, 
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conception est celle des pompes centrifuges dites à faible vitesse, 
c'est-à-dire des pompes à valeur minimum de la vitesse spécifique n.. 

Il faut avoir en vue que l'expression «à faible vitesse» se rapporte 
à la faible valeur de la vitesse spécifique de rotation et non à la va- 
leur de la vitesse réelle de fonctionnement de la pompe qui, dans ce 
cas, peut être très élevée. 

Ainsi, la particularité principale des pompes centrifuges utili- 
sées sur les moteurs fusées à combustible liquide est la valeur très 
faible de leur n, avec toutes les conséquences qui en découlent 
(voir les & 55 et 56). 

De ce fait, les rotors des pompes des moteurs fusées à combustible 
liquide sont, en général, du type purement radial, c'est-à-dire 
qu’à l’intérieur de ces rotors l'écoulement a lieu dans un plan radial, 
normal à l’axe de rotation. Ces rotors sont caractérisés par une valeur 


élevée du diamètre relatif = et par une faible valeur de la largeur 
relative du rotor rs. Comme nous l'avons indiqué au $ 56, la diminu- 
2 

tion de n, entraîne l’augmentation des pertes relatives d'énergie dues 
aux fuites de liquide à l’intérieur de la pompe (pertes volumétriques) 
et au frottement des disques du rotor contre le liquide, c’est-à-dire 
la diminution des rendements n, et n,, et, de ce fait, du rendement 
total de.la pompe. Ceci explique pourquoi les pompes centrifuges 
des moteurs fusées à combustible liquide ont en général un faible 
rendement. 

Les rotors des pompes centrifuges des moteurs fusées à combustible 
liquide peuvent être exécutés sous forme habituelle, fermée, c’est- 
à-dire avec deux.disques fixés entre eux à l’aide des aubes (fig. 152,a), 
semi-découverte, avec un seul disque (fig. 152,b) ou bien enfin, 
découverte, sans disques, avec les aubes en porte-à-faux (fig. 152,c). 
Dans les deux premiers cas, on utilise des aubes optima, incurvées 
vers l’arrière (B,<90°) tandis que dans le troisième cas, pour assurer 
une solidité suffisante, on emploie des aubes radiales. A l’intérieur 
des rotors du type semi-découvert et, à plus forte raison, du type 
découvert, les pertes de puissance dues au frottement des disques 
sont beaucoup plus faibles qu’à l’intérieur des rotors du type fermé 
mais, par contre, les pertes volumétriques y sont plus élevées. 

Le mode de calcul de la puissance relative de frottement _. in- 
diqué au $ 56 est applicable aussi aux rotors du type semi-découvert, 
à condition de choisir en conséquence le coefficient k de la formule 
pour Ni. Pour ce qui est de la détermination des pertes volumétri- 
ques, dans ce cas, ce problème doit être résolu d’une manière parti- 
culière. 

Une autre particularité des pompes centrifuges utilisées sur les 
moteurs fusées à combustible liquide consiste en ce qu’elles fonction- 
nent en général à des régimes proches de ceux auxquels se produit 


226 


la cavitation, en raison des vitesses de rotation élevées. Par consé- 
quent, dans ce cas, le calcul de régimes de cavitation exposé ci-dessus 
acquiert une importance particulière. 


Exemple. Calculer (en première approximation) les dimensions du rotor de 
la pompe centrifuge du moteur fusée à combustible liquide V-2 et déterminer la 
pers à l’entrée de la pompe qui assure le fonctionnement sans cavitation de 
a pompe dans les conditions suivantes: liquide refoulé: alcool éthylique (75%), 
y= 864 kglm. h=44 mmhHg, débit en poids de la pompe : G—=56 kgs, pression 
créée par la pompe: p,—20,7 kg/cm*, vitesse de rotation du rotor : n—3800 {/mn. 

Solution. 1. Déterminons Îe débit volumétrique Q, la hauteur créée par la 
pompe À et la vitesse spécifique n,: 


_G_ 56 7 Po 20,7:10t 
Q= = ggà = 0066mth; H == = 240 
n,.=3,65 VQ 365 3800 Y 0.065, 

3/4 240%: 


2. D’après cette valeur de n, et les données statistiques (voir les $ 55 et 56), 
évaluons approximativement les grandeurs suivantes : 


D: 
D, 
et, par conséquent : 


2,5; B,— 30°; n—0,88 nn = 0,92; n.,—0,97; nn = 0,85; 


n = 0,88-0,92-0,97-0,85 = 0,67. 


3. Puissance consommée par la pompe : 


Mn 75067 % 0 
4. Débit de liquide passant à travers le rotor : 
, _ Q __0,065 A 
Q =, = 0,88 = 0,074 m°}s. 


5. Diamètre optimum de l’ouie D. du rotor d’après la formule (12.43) : 
3 / Q 4 0,074 
Dopt = LA = 4,5 3800 — 0.120. 


Nous venons d'obtenir ce que l’on appelle le diamètre conventionnel qui ne 
tient pas compte de l’étranglement du courant dû à la présence du moyeu du 
rotor. En tenant compte de cette dernière condition, l'égalité des sections nous 
donne un diamètre D, un peu plus élevé : 


D, = Dépt + à , 


ici: d'— diamètre du moyeu, d,=(1,15-1,25)d, ; 
d,— diamètre de l'arbre determiné d’après les conditions de résistance 
mécanique. 
Nous n’effectuerons pas ici le calcul de solidité de l’arbre et supposerons que 
D,= 140 mm. Le diamètre D, sera égal ou bien légèrement inférieur à D, du 
fait de l’inclinaison du bord d'entrée des aubes. 


6. En supposant que le rapport des vitesses radiales = est égal à 1,0 et 
if 
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que o,=v,.. nous obtenons 
4Q° 4-0,074 


= = 
nDE, 10.12 


7. Déterminons le coefficient d'influence du nombre d’aubes à l’aide dela 
formule (12.19) en supposant que 2=7 (en première approximation) : 
] 2 2(0,6+0,6-0,5) nes 
UT 70516 — À 
ce qui nous donne p—=0,77. 
8. La hauteur théorique pour z2= «, d’après la formule (12.21”): 
240 


H 
Hiho = ann = 0,77-0,85 — “07 m. 


Urr = Vo—= 


9. Après avoir. dans l'équation (12.12), substitué o,, au rapport Q/2nr,b, et 
résolu cette équation du second degré, nous obtenons 


u? 
= > Par. MALE 65 
una tV Hop teto=zg sat 


6,5? 
+ 50.578 + 9.81: 367 = 65,5 m/s, 
ce qui nous donne _ ee 
nn 
Din — 13800 — 0 $m 


10. La largeur du rotor à la sortie est 


_  Q 0,074 . : 
da AD 70,33-6,5-0,08 — ("02m sou 


où %Ÿ,—= 0,95 est le facteur qui tient compte de la réduction de l’aire de sortie par 
les aubes. 


11. La largeur du rotor à l’entrée (pour #,= 0,85) est 
Q" 0,074 


12. L’angle d’inclinaison des aubes à l'entrée qui correspond à l'entrée 
sans choc du liquide est 


are te Un arctg LS 0 — 13° 
B,=arctg 7 arctgess. 40 — 1€ tg0,23= 13°. 


En général l’angle calculé f, est augmenté de 3--5°, compte tenu du danger de 
la cavitation quand il y a surcharge relativement au débit. 

13. Ensuite précisons les dimensions du rotor et, dans ce but, répétons le 
calcul dans le même ordre mais en partant maintenant des valeurs finalement 
choisies de B, et de z et des valeurs plus précises des coefficients n, pu, 4, et w.. 
Ces derniers coefficients sont calculés à l’aide des formules suivantes : 


zÔ 
MT xD, sn p, 


et zÔ 


lp, 
où Ô esf l’épaisseur d’aube. 
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14. Le rayon Q de la section finale de la bâche spirale est calculé d’après la 
formule (12.45), pour a=—360°, et r,—=1,05 r, —173 mm. soit 


I 2  _ w 2wn.Q 398-0,85.0,065 
Qe = + V2. mnQ nnQ, 


— OneH : one H  2n9,81.240 1 
398-0,85-0.065 
+ —n0.81-240  0.173 — 0,023m. 
15. La hauteur exigée, d'apres la formule (12.44), à l'entrée du rotor est 
(Qn°}°!° 13600 (0,065: 3.82. 10°)°? 
= —— 4 —_ ee 
Hoen h+s 2 0,044 ET + 0,02 19,6 10,5 m 


ou, en faisant abstraction de la hauteur dynamique 
Pen = 10,5-864-107*=— 0,91 xg/cm*. 


CHAPITRE XIII 
POMPES VOLUMETRIQUES ROTATIVES 


$S 60. RENSEIGNEMENTS GÉNÉRAUX 


Dans les pompes volumétriques la transformation de l'énergie 
mécanique, fournie par le moteur d'entraînement, en énergie hydrau- 
lique diffère considérablement de la transformation correspondante 
dans les pompes à aubes. 

On appelle pompe volumétrique une pompe à l’intérieur de 
laquelle la transformation d'énergie s'effectue au cours du processus 
de refoulement périodique du liquide des chambres de la pompe sous 
l'action d'éléments de refoulement. Les chambres d'une pompe 
volumétrique sont des espaces ménagés sur la voie du liquide qui se 
ferment périodiquement, c'est-à-dire qui s’isolent aussi bien de la 
cavilé d'aspiration de la pompe que de sa-cavité de refoulement. 
Les éléments de refoulement sont des éléments mobiles de la 
pompe qui refoulent directement le liquide des chambres de la 
pompe. 

Ainsi, le fonctionnement d’une pompe volumétrique consiste en 
un déplacement périodique de volumes déterminés de liquide de la 
cavité d'aspiration de la pompe vers sa cavité de refoulement, accom- 
pagné d'une augmentation de la pression du liquide. De ce fait, le 
débit d'une pompe volumétrique, différemment de ce qui se produit 
dans une pompe à aubes, est toujours plus ou moins irrégulier. 
C'est pourquoi, en ce qui concerne la pompe volumétrique, on con- 
sidère son débit moyen dans le temps. 

Une autre particularité des pompes volumétriques consiste en ce 
que leurs cavités d'aspiration sont toujours hermétiquement séparées 
des cavités de refoulement. Nous avons ici en vue non pas l’herméti- 
cité absolue, mais l'herméticité pratique qui admet la possibilité 
de fuites peu importantes de liquide à travers les jeux de faibles 
dimensions de la pompe. 
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Le principe de fonctionnement des pompes volumétriques indi- 
qué ci-dessus, permet d'écrire l’expression suivante pour le débit 
théorique moyen dans le temps d’une de ces pompes: 


Qu = = ml, (13.1) 


avec les définitions suivantes : 
w — volume caractéristique, refoulé périodiquement par un élé- 
ment de refoulement ; 
z — nombre de ces volumes refoulés en un tour de l’arbre 
de la pompe ;: 
W — volume utile de la pompe, c'est-à-dire débit théorique 
correspondant à un tour de l'arbre de la pompe. 

On appelle débit théorique le débit de liquide incompressible, 
les fuites à travers les jeux.étant nulles, assuré par la pompe fonction- 
nant normalement, sans cavitation (voir le $ 57). 

Suivant le caractère du processus de refoulement, les pompes 
volumétriques se divisent en deux classes: les pompes à piston et les 
pompes rotatives. 

Dans une pompe à piston le refoulement du liquide n'est assuré 
que par le mouvement de va-et-vient rectiligne (ou bien rotatif) 
de l’élément de refoulement. Dans les pompes à piston, le mouvement 
de va-et-vient des éléments de refoulement est le plus souvent obtenu 
à l'aide d’un mécanisme de transmission à manivelle, quoique d'au- 
tres mécanismes puissent être utilisés dans ce but (à came, à excentri- 
que, etc.). 

Les pompes à plongeurs, à palettes, à diaphragnre et de quelques 
autres types appartiennent elles aussi à la classe des pompes à piston 
du fait du caractère de leur processus de refoulement. 

Les pompes à piston sont aussi caractérisées par le fait qu'elles 
sont équipées de soupapes d'aspiration et de refoulement qui comman- 
dent le mouvement du liquide dans les chambres de ces pompes. 
Habituellement, le fonctionnement des soupapes est indépendant et 
leur degré d'ouverture n'est déterminé que par l'action du courant 
liquide. 

Les pompes à piston peuvent créer des pressions très élevées de 
l'ordre de dizaines et même de centaines d’'atmosphères, mais elles 
ne peuvent fonctionner qu’à de faibles vitesses de rotation ne dépas- 
sant pas 250-500 f/mn. De ce fait, l'encombrement d'une pompe 
à piston est toujours plus important que celui d'une pompe centri- 
fuge de même puissance. 

Les pompes à piston, sous forme d'unités puissantes à ‘entraîne- 
ment mécanique, sont employées actuellement dans leur grande 
majorité dans les industries pétrolière et chimique pour assurer 
le refoulement de liquides à viscosité élevée ainsi que dans certai- 
nes centrales électriques thermiques pour assurer l'alimentation 
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des chaudières : sous la forme de petites pompes à commande ma- 
nuelle, on peut les rencontrer dans divers domaines. Les pompes à 
piston ont été évincées des systèmes d’adduction d'eau ainsi que 
d’autres domaines techniques au profit des pompes centrifuges et 
rotatives. 

Une pompe rotative est une pompe volumétrique où le refoule- 
ment du liquide est assuré par le mouvement rotatif ou bien de va-et- 
vient et de rotation des éléments de refoulement. 

Une pompe rotative se compose des parties principales suivantes : 
le carter, le rotor et un ou bien plusieurs éléments de refoulement. 
Le carter est le corps immobile de la pompe et le rotor est la partie 
tournante qui est directement reliée à l'arbre moteur. La définition 
de l'élément de refoulement a été donnée ci-dessus. Cet élément peut 
être exécuté sous des formes très diverses ainsi que le montreront des 
schémas représentés plus loin. 

Le principe de fonctionnement des pompes rotatives est le suivant. 
Tout d'abord se produit le remplissage de la chambre de la pompe du 
côté de l'aspiration, ensuite, l'isolation hermétique (la fermeture) 
de cette chambre entre les cavités d'aspiration et de refoulement et, 
enfin, le refoulement du liquide de la chambre de la pompe dans la 
ligne de refoulement. En même temps, s'effectue le transport de la 
chambre remplie de liquide, de la cavité d'aspiration à la cavité 
de refoulement, ceci étant assuré grâce au mouvement de rotation du 
rotor. C’est justement ce transport de la chambre remplie de liquide 
qui est le trait le plus caractéristique du processus de fonctionnement 
des pompes rotatives. 

Une des particularités de la conception des pompes rotatives est 
l'absence de soupapes d'aspiration et de refoulement (qui ne sont 
plus indispensables) et, de ce fait, la réversibilité de ces pompes, 
c'est-à-dire la possibilité d'être utilisées en qualité de moteurs 
hydrauliques (voir le chapitre XIV). De plus, dans les pompes rota- 
tives, le mécanisme de transmission à manivelle, qui est un élément 
caractéristique des pompes à piston, est absent. 

Ces particularités des pompes rotatives permettent de les exploiter 
à des vitesses de rotation plus élevées qui atteignent 3 000-5 000 é/mn 
et plus, ceci dépassant de beaucoup les vitesses de rotation admises 
pour les pompes à piston munies de soupapes. 

Le débit théorique des pompes rotatives, de même que pour les 
autres pompes volumétriques, peut être déterminé à l’aide de la 
formule (13.1). Mais, pour ce qui est de cette question, les pom- 
pes rotatives se distinguent par le fait que le nombre z de volu- 
mes caractéristiques refoulés en un tour de l'arbre est pour ces 
pompes beaucoup plus élevé que pour les pompes à piston. Pour 
ces dernières, z=1-3, tandis que pour les pompes rotatives, 
z=4-=12 et plus. 

De plus, les volumes caractéristiques dont nous venons de parler 
sont refoulés par les pompes rotatives avec un certain recouvrement 
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de chacun de ces volumes par le volume suivant, c'est-à-dire qu'un 
des volumes n'est pas encore complètement refoulé quand commence 
le refoulement du volume suivant (pour plus de détails, voir le S61). 
Il découle de ce fait que les pompes rotatives assurent un débit plus 
régulier du liquide que les pompes à piston. 

Les qualités des pompes rotatives que nous venons de mettre en 
lumière permettent leur très large utilisation dans divers domaines 
techniques et, en particulier, dans l'aviation. Sur les avions, les 
pompes rotatives sont employées pour amener le carburant et l'huile 
de graissage au moteur ainsi que dans les systèmes de transmission 
hidrauliques (voir le chapitre XIV). 

Les pompes rotatives peuvent être classées de la façon suivante. 
Suivant le genre de mouvement dont sont animés les éléments de re- 
foulement, on distingue: 1) les pompes rotatives à mouvement de 
rotation des éléments de refoulement et 2) les pompes rotatives à 
mouvement de va-et-vient et de rotation des éléments de refoule- 
ment. 

La première de ces deux catégories des pompes rotatives se divise 
à son tour en deux types : les pompes à engrenages et les pompes 
hélicoïdales suivant le mouvement qui est imposé au liquide à l’in- 
térieur de la pompe. 

Une pompe à engrenages est une pompe rotative où l'élément de 
refoulement n'est animé que d’un mouvement de rotation et le liquide 
refoulé se déplace dans un plan perpendiculaire aux axes de rotation 
du rotor et de l’élément de refoulement. 

Une pompe hélicoïdale est une pompe rotative où l’élement de 
refoulement n'est animé que d'un mouvement de rotation et le li- 
quide refoulé se déplace parallèlement aux axes de rotation du rotor 
et de l'élément de refoulement. | 

La seconde catégorie des pompes rotatives se divise, elle aussi, 
en deux types : les pompes à palettes et les pompes rotatives à pis- 
tons, suivant le mode de fermeture du volume refoulé. 

Une pompe à palettes est une pompe rotative où ies élements 
de refoulement sont animés d'un mouvement de va-et-vient et de 
rotation et les volumes liquides refoulés sont cnfermés entre 
deux éléments de refoulement voisins et les parois du rotor et du 
carter. 

Une pompe rotative à pistons est une pompe rotative où les élé- 
ments de refoulement sont animés d'un mouvement de va-et-vient 
et de rotation et les volumes liquides refoulés sont enfermés par 
les éléments de refoulement dans les cavités cylindriques du 
rotor 

Au paragraphe suivant nous etudierons les schémas des pompes 
rotatives et, d'une facon plus détaillée, leur fonctionnement. 
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& 61. TYPES DE POMPES VOLUMÉÊTRIQUES ROTATIVES 


Considérons le principe de fonctionnement de chacune des classes 
citées de pompes rotatives et établissons les formules correspondantes 
permettant de calculer le débit théorique moyen. Pour ce qui est du 
débit réel refoulé par ces pompes, nous en parlerons plus loin. 

Les pompes à engrenages (fig. 153) sont le plus souvent exécutées 
sous forme d'un couple d'engrenages identiques avec une denture 
à développante et montés à l’intérieur d’un corps qui les moule très 
exactement. L'engrenage moteur est le rotor tandis que l’engrenage 
mené est l’élément de refoulement et vice versa, car ils sont inter- 
changeables. Dans la cavité d'aspiration de la pompe, le liquide 
remplit les enfoncements qui sont formés entre les dents des 
deux engrenages après quoi se produit la fermeture (l'isolation) 
de ces volumes et leur déplacement le long des arcs de cercle, ce 
qui a pour effet de les amener dans la cavité de refoulement de la 
pompe. 

Au cours de l’engrènement, les dents de chacun des engrenages 
entrent dans les enfoncements correspondants de l’engrenage opposé 
en refoulant le liquide qui s'y 
trouve. Etant donné que le volu- 
me de l'enfoncement est supé- 
rieur au volume de la dent, à 
l'endroit où se produit l’engrè- 
nement une partie du liquide 
revient dans la cavité d’aspira- 
tion. 

Par conséquent, dans ce cas 
il est plus juste de considérer que 
le volume caractéristique w n'est 
pas le volume de l’enfoncement 
mais le volume de la dent, c'est- 
à-dire que w=w,. Le nombre .de 
ces volumes qui sont refoulés en 
Fig 153. Schéma d'une pompe à en. un tour de l'arbre du rotor est 

grenages. égal à la somme des dents des 
deux engrenages (2z). De ce fait, 
le débit théorique moyen d'une pompe à engrenages est 


/KS 


Qu = 25" [| (13.2) 


S 


Etant donné que le calcul du volume x, est lié à la nécessité de me- 
surer la surface de la dent, on se sert le plus souvent de la formule 
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approchée suivante qui a été établie en supposant que le liquide est 
refoulé sous forme d’une bande ininterrompue d'épaisseur 2h=92m 
et de largeur b, se déplaçant à une vitesse égale à la vitesse u à la 
circonférence initiale, c’est-à-dire : 


2xR I ; 
Qu =uS = 2hb = aRnbm ||, (13.3) 


ici: S est l’aire de la section transversale de la bande liquide qui 
est égale à 


ici: À est la häuteur de la tête de la dent égale au module m" : 
R est le rayon de la circonférence initiale. 

Les pompes hélicoïdales fonctionnent d’après le même principe 
que les pompes à engrenages mais diffèrent de ces dernières du fait 
qu'elles possèdent un système cinématique spatial. Les pompes 
hélicoïdales présentent des avantages considérables : elles assurent 
un refoulement absolument régulier, peuvent être utilisées à des 
vitesses de rotation très élevées, etc., mais, malgré cela, elles sont en- 
core peu employées en technique aéronautique. 

Les pompes à palettes sont utilisées le plus souvent dans l’avia- 
tion sous forme de pompes à quatre palettes et à système cinématique 
plan (fig. 154). Dans ce cas, le rotor est un cylindre creux dans lequel 
sont découpées des fentes radiales où coulissent les palettes. Le rotor 
est disposé excentriquement par rapport au corps de pompe ce qui 
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Fig. 154. Schéma d'une pompe à palettes. 


fait qu’au cours de la rotation du rotor les palettes se déplacent d’un 
mouvement rectiligne de va-et-vient relativement à ce dernier. Sous 
l’action des forces centrifuges, les palettes viennent s'appuyer de 
leurs bouts extérieurs contre la surface interne du corps le long de 
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laquelle elles glissent tandis que leurs bouts intérieurs s'appuient 
contre un axe sans palier appelé axe flottant. 

Le liquide remplit l’espace entre deux palettes voisines qui, 
du fait de la rotation du rotor, tout d’abord augmente progressive- 
ment et, après avoir atteint sa valeur maximum, se ferme. Ensuite, 
le liquide qui remplit ce volume caractéristique w est refoulé dans 
la cavité de refoulement de cette pompe. 

Choisissons les symboles suivants : 

R— rayon de la surface interne du corps ; 

e — excentricité, c'est-à-dire l'écart des centres du rotor et du 
COTPS ; 

z — nombre de palettes ; 

b — dimension des palettes dans la direction axiale ; 

Ô — épaisseur des palettes. 

Alors, le volume caractéristique peut être exprimé approximati- 
vement de la manière suivante : 


w — 2eb [ee 4] ; 


tandis que le débit théorique moyen, en accord avec la formule 
(13.1), sera , 
Qu = 2 = 2eb [27 (R— €) —2ô] à | (13.4) 
Les pompes rofatives à pistons sont exécutées aussi bien avec un 
système cinématique plan qu'avec un système cinématique spatial. 
Les pompes à système cinématique 
plan sont appelées pompes radiales 
à pistons et ont un rotor disposé 
excentriquement par rapport au 
carter et dans lequel sont percés 
les cylindres pour les plongeurs 
(fig. 155). Les plongeurs enfoncés 
dans ces cylindres et jouant le rôle 
d'éléments de refoulement se dépla- 
cent, au cours de la rotation du 
rotor, d'un mouvement rectiligne 
de va-et-vient relativement à ce- 
lui-ci, en glissant de leurs extrémi- 


Aspiratian Rejoulement tés le long de la surface interne du 

Fig. 155. Schéma d'un pompe  Stator. Ce glissement est souvent 

radiale à pistones. remplacé par le roulement de galets 
spéciaux. 


Par l'intermédiaire de perçages radiaux, les cylindres communi- 
quent tour à tour avec la moitié gauche ou bien avec la moitie droite 
d’un perçage central divisé par une cloison plane en deux chambres. 
Sur la fig. 155, la chambre de gauche est la chambre d'aspiration 
tandis que la chambre de droite est celle de refoulement. 
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Pour cette pompe, le volume caractéristique est celui qui est dé- 
crit par chacun des plongeurs, c'est-à-dire : 
w= TT 2e, 
ici: d — diamètre des plongeurs ; 
e — excentricité. 
Le débit théorique moyen pour z plongeurs est 
sd? 3 
Qu = [+ | (13.5) 
Les pompes rotatives à pistons à système cinématique spatial 
sont exécutées avec un plateau ou bien un bloc (rotor) inclinés. 
L'une des réalisations possibles de la première de ces pompes est 
représentée sur la fig. 156. Le rotor de la pompe / possède des cy- 
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Fig. 156. Schéma d'une pompe rotative à pistons à plateau incliné. 
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lindres parallèles à l’axe de rotation. Les plongeurs 2 qui sont chas- 
sés des cylindres par des ressorts glissent (ou bien, plus exactement, 
roulent) de leurs extrémités contre un plateau incliné immobile 3 
qui force ensuite les plongeurs à rentrer dans leurs cylindres. C’est 
de cette façon que s’effectue le mouvement rectiligne de va-et-vient 
des plongeurs dans les cylindres et, par suite, l'aspiration et le refou- 
lement du liquide. Dans la partie immobile de la pompe 4 appelée 
glace de distribution, sont prévues deux lumières distributrices 5 dont 
l'une communique avec l'aspiration et l’autre, avec le refoulement. 
Au cours de la rotation du rotor, les orifices 6 se déplacent en face des 
lumières 5 et, par conséquent, font communiquer tour à tour les cy- 
lindres avec l'aspiration ou bien le refoulement. Quand ces orifices 
se trouvent contre les surfaces séparatrices 7, les volumes de liquide 
à l’intérieur des cylindres correspondants se referment ; quand le 
plongeur se trouve en position supérieure, ce volume est maximum 
tandis qu'il est minimum au cas contraire. 
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Fig. 157. Schéma d'une pompe rotative à pistons, régulable, à plateau incliné: 


1—rotor; 2—plongeurs; 3—plateau incliné: 4—glace de distribution: 5—]lumières: 
6—perçages; 7—bandes pleines: 8—piston du régulateur: 9—ressort; 10—gicleur; 
11—soupape; 12—ressort: 13— membrane. 


Fig. 158. Schéma servant à déterminer le débit de 
la pompe. 


Le plateau est monté par l'intermédiaire d'une charnière, de telle 
façon qu'il puisse pivoter autour d’un axe qui rencontre l'axe du ro- 
tor à angle droit, ceci permettant de faire varier l’angle d’inclinai: 
son du plateau y. 

Le débit théorique moyen de la pompe considérée est 


xd? EL 
Qu= 7257 DtEVS: (13.6) 


ici: D — diamètre de la circonférence le long de laquelle sont 
disposés dans le rotor les axes des cylindres ; 
d — diamètre des plongeurs ; 
z — nombre de plongeurs ; 
| — course des plongeurs. 

Souvent, dans les pompes à plateau incliné, les plongeurs sont dis- 
posés non pas parallèlement à l’axe du rotor, mais sous un certain 
angle @ (fig. 157). Dans ce cas, les plongeurs sont poussés de leurs 
cylindres non seulement par leurs ressorts, mais encore par les com- 
posantes des forces centrifuges appliquées à ces plongeurs, ce qui 
permet de réduire les dimensions de leurs ressorts. 

La course des plongeurs { peut être déterminée du point de vue 
géométrique si l’on suppose que chacun d'eux soit en contact avec le 
plateau en un point qui se trouve sur l’axe du plongeur correspondant 
(voir la fig. 158). Alors, en nous servant du théorème des sinus, 
nous obtenons 

Lo D, 
siny  2sin(90°—y+) 
et 
l _ D, 
siny  2sin (90°—y—p)" 


ici: D, est le diamètre de la circonférence le long de laquelle 
sont disposés les points de contact des plongeurs et du plateau quand 


De ce fait, la course des plongeurs est 


=, +1,= sin | 


] 
cos (@—) T 


1 
cos nes) ° 

Le débit théorique moyen peut être déterminé à l’aide de l’ex- 
pression suivante : 


l 


Fes tp+ y 


l 
ICE | . (13.7) 


] ; 
Qu= 7 = 0 Dern sin y | 
Au cas où @=0, l'expression que nous venons d'obtenir se transforme 
en la formule (13.6). 
Le schéma d'une pompe rotative à pistons et à bloc incliné est 
représenté sur la fig. 159. La rotation est transmise de l'arbre mo- 
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Fig. 159. Schéma d'une pompe rota- 
tive à pistons, à bloc incliné. 


teur au rotor (au bloc) par l’in- 
termédiaire d'un cardan qui per- 
met de faire varier l'angle d’in- 
clinaison de l’axe du rotor re- 
lativement à l’axe de l’arbre mo- 
teur. Le rotor est monté à l’inté- 
rieur d'une boîte oscillante au 
fond de laquelle sont découpées 
deux lumières (d'aspiration et de 
refoulement). Les pistons sont 
reliés au disque de l'arbre moteur 
par l'intermédiaire de tiges mu- 
nies de charnières. 

Ci-dessus, nous avons indiqué 
que les pompes volumétriques 
rotatives refoulent le liquide 
avec une certaine irrégularité. 
L'étude du système cinématique 
des mécanismes des pompes rota- 
tives à pistons montre que la vi- 


tesse relative de déplacement des plongeurs, comme dans le cas d’un 
mécanisme de transmission à manivelle habituel, peut être considérée 
comme étant à peu près proportionnelle au sinus de l’angle de pivo- 
tement du rotor a. Le débit de liquide refoulé par un plongeur varie, 
lui aussi, suivant la même loi sinusoïdale en fonction de l'angle a 


et aussi du temps /. Le débit total 


refoulé par tous les plongeurs de 


la pompe peut être déterminé par addition des ordonnées des sinusoï- 


des déjà citées (fig. 160). 


Le degré d’irrégularité de refoulement du liquide diminue à me- 
sure qu'augmente le nombre d'éléments de refoulement (plongeurs, 
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Fig. 160. Graphique de refoulement d'une pompe à cinq pistons. 
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pistons ou bien palettes) de la pompe considérée. A ce sujet, il est 
important de remarquer qu'on obtient un refoulement beaucoup plus 
régulier quand on emploie un nombre impair d'éléments de refoule- 
ment ; c'est pourquoi dans les pompes rotatives à pistons le nombre 
z est en général égal à 5,7 ou bien 9. 

Le degré d'irrégularité du refoulement pour un nombre 2 impair 
peut être évalué à l’aide de la formule approchée du savant soviétique 
N. Atcherkane : 


= Qmax — Qmin — 125 
Gen. 0e 0: 


Toutes les pompes rotatives que nous venons d'étudier, à part les 
pompes à engrenages, à condition qu’elles soient conçues en consé- 
quence, permettent de régler leur débit en marche et pour une vitesse 
de rotation constante, par variation de l’excentricité e (dans le cas 
des pompes à palettes et des pompes radiales à pistons) ou bien de 
l'angle d’inclinaison du plateau ou du bloc y (dans le cas des pompes 
à pistons à système cinématique spatial). 


& 62. CARACTÉRISTIQUES DES POMPES VOLUMÉÊTRIQUES ROTATIVES 


Considérons maintenant les propriétés hydrauliques communes 
à toutes les pompes volumétriques rotatives, c’est-à-dire leurs carac- 
téristiques. Ci-dessus ($ 47 et $ 50), nous avons convenu d'appeler 
caractéristique d’une pompe la courbe de variation de la hauteur (ou 
bien de la pression) créée par cette pompe en fonction du débit, pour 
une vitesse de rotation constante. 

La formule (13.1) qui est commune à toutes les pompes volumé- 
triques rotatives : 


Wan 
Qu = 60 


nous montre que le débit théorique d’une pompe volumétrique ro- 
tative ne dépend pas de la hauteur (de la pression) créée. C'est pour- 
quoi la caractéristique théorique d’une telle pompe dans le système 
de coordonnées p (ou bien H)=f(Q) pour n=const est représentée par 
une droite qui est parallèle à l'axe des ordonnées et qui s'en va à 
l'infini. Les caractéristiques théoriques d'une même pompe volu- 
métrique rotative correspondant à deux vitesses de rotation diffé- 
rentes, sont représentées en pointillé sur la fig. 161. Ceci nous montre 
que, théoriquement, une pompe volumétrique est capable de créer 
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n'importe quelle pression, indépen- 
damment de sa vitesse de rotation 
et de son débit. En pratique, tout 
se passe d'une manière un peu 
différente et la caractéristique 
réelle d’une pompe volumétrique 
diffère de sa caractéristique théori- 
que correspondante à cause des 
fuites qui apparaissent à l'intérieur 
de la pompe. Ceci s'explique par le 
fait que dans n'importe quelle 
pompe volumétrique il existe des 
jeux plus ou moins importants 
entre les pièces mobiles et immobi- 
les, c'est-à-dire entre le rotor, les Fig. 161. Caractéristiques d'une 
éléments de fermeture et le corps. pompe rotative pour n,, pu, et n,, li. 
Sous l’action de la pression créée 

par la pompe, une quantité de liquide s'écoule à travers ces 
jeux dans le sens inverse à celui du refoulement, c'est-à-dire de 
la région où règne la pression vers l'aspiration. La quantité de 
liquide qui passe à travers les jeux en l'unité de temps, de 
même que pour les pompes centrifuges, est appelée fuites et est 
désignée par gq. 

Du fait des faibles dimensions des jeux dans les pompes rotatives, 
le régime d'écoulement du liquide dans ces jeux est laminaire. C’est 
pourquoi la grandeur q est proportionnelle à la pression créée par la 
pompe et inversement proportionnelle à la viscosité absolue du li- 
quide à une puissance inférieure à l’unité et égale à m. Pour les pom- 
pes à engrenages on peut admettre que m=—. tandis que pour les 
pompes rotatives d'un autre type nous ne disposons pas encore de 
renseignements sûrs ; certainerrent, pour ces pompes, m est du même 
ordre que pour les pompes à engrenages. 

Ainsi, nous avons 


g=AË%, (13.8) 


ici : À est la constante dont la valeur dépend de la conception de la 
pompe et de l'épaisseur de ses jeux mais, pratiquement, ne de- 
pend pas de sa vitesse de rotation. 

Le fait que l’exposant m n’est pas égal à l'unité est causé par les 
pertes d'énergie importantes qui ont lieu au cours de l'écoulement 
du liquide à travers les jeux ; ceci entraîne l'échauffement du liquide 
dans ces jeux et la diminution de sa viscosité par rapport à la visco- 
sité du ceurant principal. 

Le débit réel de la pompe Q, c'est-à-dire le débit de liquide refoulé 
par la pompe dans la conduite, est égal à la différence du débit 
théorique Q,, et des fuites g et, par conséquent : 
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Q=Qu—4= A ns (13.9) 
ou bien : 


Q _ NoQiu 


n, étant le rendement volumétrique de la pompe. 

Il découle de tout ce qui vient d'être dit que les caractéristiques 
réelles d'une pompe volumétrique rotative qui sont représentées 
sur la fig. 161 sont des droites inclinées qui rencontrent les carac- 
téristiques théoriques correspondantes pour p,=0, c'est-à-dire sur 
l’axe des abscisses où g—=0 et Q= 0Q,.. 

Plus la viscosité du liquide est élevée, plus les fuites à travers les 
jeux sont faibles et plus la pente de la caractéristique de la pompe 
est rapide. Les éléments curvilignes de la caractéristique réelle que 
l'on rencontre dans certains cas sont dus au fonctionnement anormal 
de la pompe : à un remplissage incomplet des volumes utiles de la 
pompe ou bien à la cavitation. 

Le procédé de passage d’une caractéristique réelle correspondant 
à des conditions données (n,, u,) à une caractéristique réelle corres- 
pondant à d’autres conditions (n., u.,) découle du tracé de la caracté- 
ristique réelle d’une pompe volumétrique rotative effectué à l’aide 
de la formule (13.9). 

Tout d’abord, transformons les abscisses initiales des caracté- 
ristiques, c'est-à-dire : 


Qi _ 
Que ne 
d’où 
Que = Qu ne - (13.10) 


Ensuite, exprimons le rapport des fuites à pressions égales, 
c'est-ä-dire pour p,=p,, : 


et, par conséquent : 
q, =, (EH). (13.11) 


D'après les valeurs de ©... et de q,, déterminées de cette façon, 
traçons une nouvelle caractéristique comme il est indiqué sur la fig. 
161 au cas où 


n,>n, et U,<kh.. 


En général, on représente les résultats des essais d’une pompe 
rotative pour une valeur donnée de u=const sous forme du graphique 
de variation du débit Q en fonction de la vitesse de rotation nr pour 
toute une série de valeurs constantes de la pression p, créée par la 
pompe (fig. 162). On obtient alors une série de droites à peu près 
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parallèles entre elles (du fait que q 4 
ne dépend pas de n), chacune de 
ces droites correspondant à une va- 
leur constante de p,. Ainsi, plus p 
est élevée, plus bas se trouve la droite 
correspondante par suite de l'augmen- 
tation des fuites g. 

Etant donne que la caractéristique 
d'une pompe volumétrique rotative 
tracée dans le système de coordonnées 
p=f(Q) présente en général une pente 
très rapide, la diminution du débit de 
la pompe entraîne une augmentation 
très importante de la pression. Pour 
protéger la pompe et le système contre 
une augmentation dangereuse de la +}, 162. Variation du débit de 
pression correspondant à la diminution le oomoe en fonction de la vi- 
du débit, il est indispensable de pré- tesse de rotation. 
voir un dispositif spécial. 

Ce dispositif peut être ce que l’on appelle une soupape de réduc- 
tion (de by-pass) (fig. 163) qui s’ouvre quand la pression dépasse une 
certaine valeur et laisse passer une partie du liquide refoulé par la 
pompe. Dans ce cas, la caractéristique de la pompe se transforme 
ainsi que le montre la fig. 164. Dans la region AB, la soupape est 
fermée, car la pression y est plus élevée. Le point B correspond au 
début de l’ouverture de la soupape; ici, la pression créée par la 
pompe est égale à la force du ressort divisée par la surface de l'obtu- 
rateur de la soupape. Dans la région BC, le débit de liquide refoulé 
dans la conduite est 


VAT AT AT A 


LS 


Q=Q —Q,—, 
ici: Q, est le débit de liquide passant à travers la soupape. 

Le point C correspond à la fermeture complète de la conduite. 
Dans ce cas, tout le liquide refoulé par la pompe revient à l’entrée 
de la pompe en passant à travers la soupape. 

Un meilleur dispositif est celui qui est exécuté sous forme d'un 
servo-moteur comprenant un cylindre, un piston et une tige et qui 
commande une pompe réglable (voir les fig. 156 et 157). Quand 
la pression p, atteint une valeur donnée, ce servo-moteur, par l’in- 
termédiaire du piston s, comprime le ressort 9 et force le plateau 
à pivoter de telle façon que l’angle y diminue. De ce fait, le débit 
diminue presque sans augmentation de la pression. La caractéristique 
correspondante de la pompe est représentée sur la fig. 165. Dans 
la région AB, le plateau est incliné d’un angle maximum. À partir 
du point B, l’angle y commence à diminuer et au point C il est encore 
jee une fraction de degré qui est indispensable pour compenser 
es luites. 
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Fig. 163. Schéma d’une pompe munie d’une 


soupape de reduction: 
i— soupape de réduction; 2—rotor; 3—carter. 


Fig. 164. Caractéristique d’une pom- Fig. 165. Caractéristique d’une pompe 
pe munie d'une soupape de réduction. réglable. 


Si la pression dans la chambre du servo-cylindre de la pompe qui 
contient le ressort (à la droite du piston, sur les fig. 156 et 157) 
était constante et égale, par exemple, à la pression atmosphérique, 
la pente de la caractéristique de la pompe dans la région BC ne se- 
rait déterminée que par la raideur du ressort. Dans ce cas, pour obte- 
nir une caractéristique faiblement inclinée de la pompe, le ressort 
devrait être peu rigide mais très puissant, c’est-à-dire de grandes 
dimensions. 

Dans le but de diminuer les dimensions du ressort et d'obtenir 
une pente de la caractéristique de la pompe dans la région BC qui 
soit la plus faible possible, on fait circuler le liquide à travers la 
chambre du servo-cylindre qui contient ce ressort (voir la fig. 
157). Le liquide arrive de la ligne de refoulement dans cette chambre 
en passant à travers le gicleur 10, après quoi il passe sous la valve /1 
qui est chargée par le ressort /2 et par la membrane 13 sur laquelle 
agit la pression de refoulement. Quand l’inclinaison du plateau de 
la pompe est maximum (y,,,), la valve est fermée et la pression des 
deux côtés du piston est la même et égale à la pression de refoule- 
ment. Le plateau est maintenu en position inclinée sous l’action du 
ressort et de la pression du liquide sur le piston dirigeé de droite 
à gauche. 

Quand la pression de refoulement atteint une valeur donnée, 
la valve se soulève et commence à laisser passer le liquide par le gi- 
cleur /0,ce qui entraîne la baisse de la pression dans la chambre droite 
du servo-cylindre. La force de pression du liquide sur le piston qui 
agit maintenant de gauche à droite comprime le ressort et fait dimi- 
nuer l'angle d’inclinaison du plateau. 

Des dispositifs de ce genre sont employés aussi bien sur les pompes 
à carburant des turboréacteurs que sur les pompes des systèmes hy- 
drauliques des avions. 

En conclusion, nous donnerons quelques renseignements concer- 
nant l’utilisation des différents types de pompes rotatives, que 
nous venons d'étudier, en technique aéronautique. Les pompes à 
palettes sont les moins capables de créer une pression élevée, 
c'est pourquoi elles sont employées principalement en qualité de 
pompes à essence sur les moteurs d'aviation à pistons et, quel- 
quefois, en qualité de pompes à huile. La pression maximum 
qui peut être créée par ces pompes est de l'ordre de 10 à 
20 atm. 

Les pompes à engrenages créent des pressions allant jusqu’à 
100 atm et, à condition de les équiper d’un dispositif spécial assurant 
la diminution automatique des jeux aux extrémités des pignons 
à mesure que la pression augmente, elles peuvent créer des pres- 
sions allant jusqu'à 150-200 atm. Le défaut principal des pom- 
pes à engrenages consiste en ce qu'elles ne sont pas réglables. C’est 
pourquoi, quand elles sont utilisées dans les systèmes d’amenée du 
carburant et dans les transmissions hydrauliques, on doit les munir 
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de soupapes de by-pass ou bien de régulateurs automatiques de dé- 
charge. 

Les pompes rotatives à pistons peuvent être réglables et sont ca- 
pables de créer des pressions très élevées (allant jusqu'à 
150 :- 250 atm). C'est pourquoi elles sont très largement employées 
dans les systèmes d’amenée du carburant des turboréacteurs (pom- 
pes à plateau incliné) et dans les systèmes hydrauliques des avions 
(le plus souvent, pompes à bloc incliné). 


CHAPITRE XIV 
TRANSMISSIONS HYDRAULIQUES 


On appelle transmission hydraulique un dispositif qui assure 
une transmission d'énergie par l'intermédiaire d'un liquide. 

Une transmission hydraulique se compose de deux éléments 
principaux suivants : une pompe qui transforme l'énergie méca- 
nique en énergie hydraulique et un moteur hydraulique qui assure 
la transformation inverse d'énergie. Le moteur hydraulique réalise 
un mouvement rectiligne de va-et-vient ou bien un mouvement 
de rotation. Suivant le genre de mouvement réalisé, les transmis- 
sions hydrauliques se divisent en deux types distincts: les transmis- 
sions hydrauliques à mouvement rectiligne de va-et-vient et les 
transmissions hydrauliques à mouvement rotatif. Ces deux types de 
transmissions hydrauliques sont utilisés en technique aéronautique. 
Ci-dessous, nous donnerons une classification plus détaillée des 
transmissions hydrauliques. 


$ 63. TRANSMISSIONS HYDRAULIQUES À MOUVEMENT 
RECTILIGNE DE VA-ET-VIENT 


Le moteur hydraulique des transmissions à mouvement rectiligne 
de va-et-vient est un dispositif très simple qui se compose d'un 
cylindre de commande, avec un piston et une tige. Sur la fig. 
166 est représente le schéma d'une telle transmission hydraulique 
dont la conception est typique pour un avion. En trait plein sont 
représentées les conduites où le liquide circule lors du fonctionnement 
du système, c'est-à-dire au cours du déplacement du piston vers 
le haut ou bien vers le bas. Les lignes auxiliaires sont représentées 
en pointille. 

La pompe aspire le liquide d'un réservoir et l'amène à la valve 
de commande en le faisant passer par une ligne appelée conduite 
en charge. Le tiroir de la valve de comma ide est représenté en 
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position correspondant à l'amenée du liquide dans la chambre 
inférieure du cylindre. La pression du liquide refoule le piston vers 
le haut en surmontant la charge qui agit sur sa tige, c'est-à-dire la 
force P. Simultanément, s'effectue la vidange de la chambre supé- 
rieure du cylindre à travers les canaux correspondants de la valve 
de commande et la conduite de retour qui ramène le liquide au ré- 
servoir. 

Les transmissions hydrauliques de ce type sont largement utili- 
sées sur les avions pour effectuer la sortie et l'escamotage du train 
d'atterrissage, des volets-freins et des volets d’intrados ainsi que 
pour la mise en mouvement d'autres mécanismes. La source d'éner- 
gie hydraulique est une pompe à engrenages ou bien rotative à 
pistons. Au cas où c’est une pompe à engrenages qui est employée, 
elle doit être munie d’un régulateur automatique de décharge qui 
met la pompe en marche à vide dès que la pression dans le système 
atteint sa valeur maximum. 

Dans la plupart des cas, la pompe rotative à pistons est réglable 
et son débit varie automatiquement, la pression dans le système 
étant maintenue dans des limites données. 

L'’accumulateur hydraulique est destiné à assurer un fonctionne- 
ment normal de la transmission aux moments des pics de débit de 
courte durée qui ne peuvent pas être entièrement couverts par la 
pompe. Grâce à la présence de l’accumulateur hydraulique, la pompe 
peut être choisie avec des dimensions plus faibles. De plus, dans les 
systèmes équipés d’un régulateur automatique, l'accumulateur 
hydraulique récupère les fuites de liquide qui se produisent de la 
conduite de haute pression dans celle de retour quand la pompe 
marche à vide. 

Dans les systèmes hydrauliques des avions, en qualité de liquide 
de transmission, on emploie en général le liquide AMG-10 qui est 
du pétrole lourd auquel on a ajouté, dans le but d'en augmenter la 
viscosité, un liquide plus épais (vinypol). Les propriétés physiques 
du liquide AMG-10 sont indiquées sur le tableau 1 (voir le chapitre 1). 
Aux basses températures, l'écoulement du liquide AMG-10 dans 
les conduites est laminaire. Cependant, en raison de la viscosité 
relativement faible de ce liquide, dans les systèmes hydrauliques 
des avions se rencontrent des régions où le régime d'écoulement 
devient turbulent. Ainsi, par exemple, par temps froid, au cours 
de l'escamotage du train d'atterrissage, dans la conduite de retour 
l'écoulement est laminaire tandis que dans la conduite de pression 
le liquide est réchauffé et l'écoulement peut être turbulent. 

Pour calculer une telle transmission hydraulique, il faut la consi- 
dérer comme une conduite à circuit fermé, le cylindre de commande 
présentant une résistance hydraulique locale particulière Ap, qui 
est égale à la différence des pressions des deux côtés du piston, 
c'est-à-dire que 

APe= Pi — Pa: 
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En première approximation, on peut admettre que le débit de 
liquide sortant de l’accumulateur est nul, c’est-à-dire que le dépla- 
cement du piston n'est dû qu'au fonctionnement de la pompe *. 

La chute de pression Ap, peut être exprimée à l’aide de l’équa- 
tion d'équilibre du piston, c’est-à-dire que (voir la fig. 166) 


: D? 
(D —d')p,=P + p,, 
d'où 


4P dt 
AP = D À Didi Pa (14.1) 


La grandeur p, est à peu près égale à la perte totale de pression 
dans la conduite de retour et, par conséquent, le second terme de la 


—_—_—_——— 
Lors de {a 

marche a vide de 
la pompe 


Fig. 166. Schéma d'une transmission hydraulique à mouvement rectiligne 
de va-et-vient: 


1—accumulateur oléo-pneumatique: 2— régulateur automatique de décharge de la pompe: 
3—filtre;: 4—soupape anti-retour; 5—pompe: 6—distributeur de commande. 


formule (14.1) est une fonction du débit ou bien de la vitesse de dépla- 
cement du piston. 

Ainsi, la pression exigée par le système pour un débit ‘de la pompe 
Q, doit être déterminée par addition de la chute de pression Ap, à 
la perte totale de pression dans tout le système, c'est-à-dire que 


Pos = APe + DPrr. (14.2) 


1 ]l ne présente aucune difficulté de tenir compte de l’amenée du liquide de 
l'accumulateur, d'autant plus que, comme le montrent les recherches, la détente 
de l’air à l’intérieur de l’accumulateur peut être considérée comme étant isother- 
mique. 
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En déterminant les pertes de charge dans la conduite de retour, 
il faut tenir compte de ce qu’au cours du déplacement d’un piston à 
tige unilatérale, le débit de liquide Q, dans la conduite de retour 
n'est pas égal au débit dans la conduite en charge Q,, car la section 
utile du piston est plus grande d’un côté que de l’autre. Dans ce but, 
introduisons le facteur a qui, en cas de montée du piston (voir la 
fig. 166), est égal à =. 
— Qv _ 


= =D 


Supposons que, dans notre cas, le régime d'écoulement dans la 
conduite de retour est laminaire et, dans la conduite en charge, il 
est turbulent. 

Alors, en utilisant la formule (14.1), tenant compte de l'expression 
de a et en groupant les termes selon le caractère de leur dépendance 
de Q,, la formule (14.2) : 


4P 2 2 
Pa = pe + SR VQ + RYQT- (14.3) 


Ici, le premier terme du membre de droite est le terme principal 
de l'expression de Ap,, le second terme est la perte de pression 
dans la conduite de retour 
augmentée du second terme À 
de la formule (14.1) et le 
troisième terme est la perte 
de pression dans la conduite 
en charge allant du réser- 
voir au cylindre. 

La signification des co- 
efficients k, et À, est la 
même qu'au $ 43. 

A l’aide de cette équa- 
tion, traçons la caractéris- 
tique du système (fig. 167) 
et, sur le même graphique, 
traçons la caractéristique 
de la pompe. Le point 
d'intersection de ces deux  fi5.167. Détermination graphique du régime 
courbes détermine le régime de fonctionnement d'une transmission hy- 
de fonctionnement du sys- draulique. 
tème, c'est-à-dire les va- 
leurs de Q, et de p,. Au cas où l'effort p qui agit le long de la tige 
ne varie pas tout au long de la course du piston, on peut, en divi- 
sant le volume du cylindre par le débit, déterminer la durée de 
l'opération ou bien le temps nécessaire au déplacement du piston 
d’une position extrême à l’autre. 

Dans le système hydraulique d’escamotage du train d’atterrissa- 
ge d’un avion on prévoit, en général, trois cylindres de commande 


Caractéristique 
du Système 


\ 
Caractéristique 
de la pompe 
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reliés en parallèle. Dans ce cas, pour procéder au calcul, il faut 
considérer le système comme une conduite complexe à circuit fermé 
et, en plus des indications données ci-dessus, utiliser la méthode 
de tracé des caractéristiques (voir le $ 46). 


$ 64. SERVOCOMMANDES HYDRAULIQUES 
(AMPLIFICATEURS HYDRAULIQUES) 


Dans la transmission hydraulique que nous avons étudiée au 
paragraphe précédent le piston se déplace simplement d'une posi- 
tion extrême à une autre en surmontant la charge P appliquée à 
la tige. 

Dans d’autres cas, doit être réalisée une loi plus compliquée de 
déplacement du piston. Ainsi, par exemple, dans les systèmes de 
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Fig. 168. Schèma d'une servocommande hydraulique: 


1—manche à balai: 2—tiroir de commande: 3—canaux: 4— cylindre: 5—piston: 6— corps 
du tiroir; 7—tige active. 


commande d'un avion, la tise du vérin de commande doit suivre 
automatiquement le déplacement du manche à balai de sorte qu'à 
chacune des positions de ce manche corresponde une position déter- 
minée de la tige. 

Les systèmes de ce genre sont appelés systèmes asservis et, dans 
ce cas, le vérin hydraulique est appelé servocommande ou bien ampli- 
ficateur hydraulique du fait que sa tige ne répète pas seulement le 
déplacement du manche, mais crée, de plus, un effort beaucoup 
plus élevé que celui qui est appliqué à ce dernier. 

La commande des avions modernes à grande vitesse ainsi que 
celle des hélicoptères s’effectue le plus souvent à l'aide de servocom- 
mandes, du fait que l'effort qui doit être appliqué aux gouvernes 
sur passe en général de plusieurs fois la force musculaire du pilote. 
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Le schéma d'une servocommande hydraulique est représenté 
sur la fig. 168. En écartant le manche à balai /, par exemple, 
vers la droite, le pilote déplace le tiroir de commande 2 qui, à travers 
les canaux 3, envoie le liquide sous pression dans la chambre de 
gauche du cylindre 4 et fait communiquer la chambre de droite de 
ce cylindre avec la conduite de retour. Sous l’action de la pression 
créée par la pompe, le piston 5 se déplace vers la droite entraînant 
avec lui le corps du tiroir 6, ce qui provoque la fermeture des canaux 
du tiroir à travers lesquels le liquide est amené et évacué du cylindre. 
Au cas où le manche et le tiroir se meuvent vers la gauche, le liquide 
sous pression est amené à la chambre de droite du cylindre et le pis- 
ton se déplace vers la gauche. 

Ainsi, la tige active 7 reliée, par exemple, au gouvernail d’un 
avion, suit tous les mouvements du tiroir 2 tandis que l'effort qu'elle 
fournit dépasse d’un grand nombre de fois celui qui est appliqué 
par le pilote au tiroir. 

Considérons maintenant les caractéristiques principales d’une 
servocommande hydraulique employée en qualité de dispositif de 
commande de force. Etablissons les formules permettant de calculer 
l’effort créé par la tige active de la servocommande, le rendement 
de la servocommande ainsi que la puissance qu'elle développe. 

La pression amenée à la servocommande hydraulique est em- 
ployée à surmonter l'effort P qui agit le long de la tige ainsi que 
les résistances hydrauliques, c'est-à-dire que 


P, = AP, + ZA; (14.4) 


ici: p,—=P,,—P, — différence des pressions à l'entrée et à la 
sortie de la servocommande ; 
Ap,=p,—p, — chute de pression dans le cylindre, égale à 


P 


Ap,= TS 
S étant la surface utile du piston ; 
ZAp — perte totale de pression le long du chemin par- 


couru par le liquide à partir de l’entrée et jus- 
qu'à la sortie de la servocommande. 
Admettons que les pertes de charge ont lieu principalement dans 
les lumières du tiroir et que ces pertes sont proportionnelles au carré 
de la vitesse (du débit) ; alors, nous pouvons écrire 


u? 
ZA,— 2t % Ÿ 


ici: & est le coefficient de pertes de charge locales d’une des 
lumières du tiroir ; | 
v— la vitesse d'écoulement du liquide à travers les lumières 
du tiroir. 
Etant donné que la forme des lumières des tiroirs est en général 
rectangulaite, un de leurs côtés ayant une longueur constante b 
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et l’autre, une longueur variable x, nous pouvons écrire l’équation 
de continuité sous la forme suivante : 


Q = VS = vbx, 
où V étant la vitesse de déplacement du piston. 
En exprimant, à partir de cette équation, v en fonction de Q 


et en posant cette expression dans la formule donnant XZAp et, 
ensuite, dans (14.4), nous obtenons : 


P, = AP, +2iY TAUTE Sn ; 


p,=AP.+k&, (14.4) 
ICI : : 
Ÿ 
k= +. 


On peut admettre que la valeur de À est à peu près constante et 
ne dépend pas du débit. Au cas où la servocommande hydraulique 
est alimentée par une pompe réglable à pression constante (voir les 
fig. 157 et 165) et où l'on peut ne pas tenir compte des pertes de 
charge dans les tuyaux d'amenée du liquide, la pression p, sera, elle 
aussi, constante et égale à la pression créée par la pompe. 

Au cas où l'effort agissant sur la tige active est nul (P=0 et 
Ap,=0), les lumières du tiroir étant complètement ouvertes 
(x=x ), le débit de liquide à l'intérieur de la servocommande 
est égal à Q... L'équation (14.4”) nôus donne alors 


Après avoir posé cette valeur dans l’équation (14.4) et résolu 
cette équation par rapport à Ap,, nous aurons: 


ici: Q— S'RRELEE V est le débit relatif ou bien vitesse relative 
a tige active ; 
X=—, degré d'ouverture des lumières du tiroir. 


L'effort qui agit le long de la tige active, ainsi que le montrent 
les résultats précédents, est : 


p=aps=ps(1-T). (14.5) 


tandis que l’effort relatif P peut être trouvé en divisant P par 


Pux= PS, c'est-à-dire que 


(14.5') 


dl 
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L'équation que nous venons d'obtenir permet de tracer toute 
une série de courbes appelées caractéristiques de la servocommande 
hydraulique qui représentent la variation de P en fonction de Q 
pour différentes valeurs de x (voir la fig. 169). Le graphique cor- 
respondant a été tracé pour des valeurs positives et négatives de Q 
et de x, ceci correspondant au déplacement du tiroir et de la tige 
et, par suite, du liquide, dans les deux sens. 

Le graphique montre que l'effort développé par la tige active 
ne se rapproche de sa valeur maximum p,S qu'aux cas où les vitesses 
de déplacement sont faibles. Plus la tige active se déplace vite, 
moins est l'effort qu'elle peut surmonter. 


Fig. 169. Les caractéristiques de la servocommande hydraulique. 


A l'endroit où les courbes rencontrent l'axe des abscisses, l'effort 
agissant sur la tige change de signe, c'est-à-dire qu'il entraîne la 
tige dans le sens du mouvement. Alors, il se produit une accélération 
du mouvement de la tige et lecylindre hydraulique se met à fonction- 
ner comme une pompe. Ainsi, dans les quadrants I et III du gra- 
phique, le cylindre hydraulique fonctionne en régime de moteur 
hydraulique qui fournit le travail nécessaire à surmonter l'effort 
agissant sur la tige, tandis que dans les quadrants II et IV, il fonc- 
tionne en régime de pompe qui refoule le liquide dans la même di- 
rection que la pompe principale. 

Le rendement de la servocommande hydraulique n peut être 
exprimé comme le rapport du travail fourni en l'unité de temps 
par la tige active à la puissance hydraulique amenée à la servocom- 
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mande, c'est-à-dire que 


re (14.6) 


Ceci nous montre que le rendement d’une servocommande hydrau- 
lique a la même valeur numérique que l'effort relatif agissant sur la 
tige et obéit à la même loi de variation que P. 

La puissance utile de la servocommande hydraulique est 


N=PV 
et la puissance relative 
= PV 


= PoSV max 6 


En utilisant la formule (14.5’) et en tenant compte que V—Q, 
nous obtenons 


x N | 
0.6 N = = . . 
(1-< = )Q (14.7) 
Sur la fig. 170 sont 
représentées les courbes de 
variation de Ÿ en fonction 


de Q pour différentes va- 


leurs de x, tracées à partir 
de la formule (14.7). 
Déterminons la valeur 


du débit relatif Q pour la- 


03 


a? 


a! 


0° 22 25 à 0 108. quelle la puissance est ma- 
ximum. _ 
Fig. 170. La pusance relative de la ser- Pour x=1, à la place de 
vocommande hydraulique en fonction du (14.7), nous obtenons 
débit relatif. | 


Nz= — (1 — Q:) Q. 
Ecrivons que la dérivée de Ÿ par rapport à Q est nulle : 


AN _ 


— = 1—30*-— 0. 
dQ Q 
Ceci nous permet de déterminer le débit relatif optimum 
- | 
Gn= 75" 


et la puissance relative maximum 


Nas =(-5)2-57- 


256 


Dans ce cas, l’effort relatif agissant sur la tige et le rendement de 
la servocommande hydraulique calculés à l’aide des formules (14.5°) 
et (14.6) sont egaux a 


P=n=< 
La valeur absolue de la puissance maximum est 
2 
N max = 7 PSV ans = 373 QnsPr 
ici: Q... peut être déterminé à l’aide de l'expression de À que nous 
avons obtenue ci-dessus : 
Q ax —. Xmax Fe 2 


Après avoir posé cette valeur dans l'expression précedente, nous 
obtenons finalement 
2 Xmax 


N ya = 3V3 V=R pe” 


Sur la fig. 171 est représenté le schéma de la conception d’une 
servocommande dont le tiroir se trouve à l’intérieur de la tige active. 
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Fig. 171. Schéma d'une servocommande hydraulique: 


1—tiroir de commande; 2— tige active; 3— cylindre: *— plaies S—plongeurs de 
connexion; 6—smortisseur 
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17 Sax. 156500 


Quand le tiroir de commande / se déplace, le liquide, à travers les 
canaux correspondants, est envoyé par la pompe dans une des cham- 
bres du cylindre, tandis que de la chambre opposée il s'écoule dans 
la conduite de retour. 

En plus du cylindre et de son piston et du tiroir, les servocomman- 
des hydrauliques des avions comprennent des dispositifs supplé- 
mentaires. 

a) Le système de connexion automatique des deux chambres du 
cylindre en cas de baisse de pression dans le système hydraulique. 
Ceci est nécessaire pour assurer le libre déplacement de la tige active 
de la servocommande par le pilote quand on est passé à la commande 
manuelle ; à ce moment, la servocommande ne fournit aucun travail 
et se transforme en un simple élément de chaîne cinématique. 
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Fig. 172. Schéma d'une servocommande hydraulique à tiroir de com- 
mande extérieur: 


1—cylindre: 2—tige active: 3—tiroir de commande: 4—soupape de connexion: 
5—orlfices de connexion. 


Sur la fig. 171, la connexion des chambres du cylindre s’effec- : 
tue par l'intermédiaire des plongeurs 5. Il est visible qu’en cas de 
défaillance de la pression dans le système hydraulique, le déplace- 
ment du piston sous l’action d'un effort externe entraîne le décalage 
des plongeurs et l'ouverture des canaux à travers lesquels le liquide 
passe sans obstacle d'une chambre du cylindre dans l’autre. 

b) L'amortisseur du tiroir, sur la fig. 171, est exécuté sous la 
forme d'une valve unilatérale à bille 6. Le tiroir fonctionne de con- 
cert avec cette valve comme une pompe qui aspire sans arrêt le li- 
quide de la cavité À de l'amortisseur où, de ce fait, il crée un vide. 
Ainsi, sur le bout du tiroir agit un effort unilatéral constant qui, 
comme le montrent les expériences, protège la servocommande 
hydraulique contre les oscillations entretenues. 

Un autre schéma de conception d'une servocommande hydrauli- 
que est représenté sur la fig. 172. Ce schéma diffère du précédent, 
tout d’abord, par la disposition extérieure du tiroir dont le corps 
est rigidement fixé à la tige active. Le système de connexion est 
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conçu de la façon suivante : en cas de défaillance de la pression à 
l’intérieur de la servocommande hydraulique, la soupape de con- 
nexion 4 est maintenue en position extrême gauche par un ressort 
(comme cela est représenté sur la fig. 172) et fait alors communiquer 
les chambres de droite et de gauche du cylindre entre elles. Au cas 
où la pression se rétablit, sous l’action de cette pression, la soupape 4 
se déplace vers la droite en fermant l'orifice 5 et en désunissant les 
chambres du cylindre l’une de l’autre. 


f (effort que par 


—— {e pilote 


\hriae fr 


Fig. 173. Schéma d’une transmission à partir de la manette de 
commande, par l'intermédiaire d’un amplificateur hydraulique, 
à l'organe commandé. 


Les servocommandes hydrauliques peuvent être montées dans 
des systèmes de commande des avions suivant les schémas «réver- 
sible» ou bien «irréversibles. 

Dans le premier cas, une partie peu importante de l'effort fourni 
par les gouvernes est transmise au pilote. Dans le second cas, cet 
effort est entièrement équilibré par une force d’origine hydraulique 
et, sur le manche du balai, n’est transmise que la force de frottement 
du tiroir de commande. : 

Sur la fig. 173 est illustré le fonctionnement d’une servocom- 
mande hydraulique montée dans un système de commande suivant 
le schéma réversible. En se figurant que le tirant de réversibilité 
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est fixé rigidement et que le centre de rotation du guignol passe du 
point À au point B, on peut transformer le schéma de commande 
réversible en schéma de commande irréversible. 

Ilustrons le rôle joué par une servocommande hydraulique dans 
le cas du schéma de commande réversible, à l’aide d’un exemple 
numérique. 

Exemple . Sont donnés (voir la fig. 173) : 

le diamètre du cylindre de la servocommande hydraulique D=50 mm ; 

le diamètre de la tige active d=30 mm ; 

le rendement de la servocommande n—0,9%; 

l'effort sur les gouvernes F—960 kg; 

le rapport des bras 

Hu. (Cons sn RS 
7 =4;: = 3; F=4: — 

Déterminer : 

1) la pression à l’entrée de la servocommande au cas où la pression de retour 
P.=3 kgicm? ; 

2) l'effort transmis sur le manche à balai f, kg en cas de présence et d'absence 
de pression dans la servocommande. 


Solution. }. Déterminons la force P qui agit sur la tige active de la servocom- 


mande :. 
—7)= 1 080 &g. 


2. Déterminons la pression p, à l'entrée de la servocommande, étant donné 
que 
L 
P=-(D*— d')(pe—p,)n. 
Nous obtenons 


_ 41 _ __4:1 080 _,:_ 2 
Po ntD— an Pr 3,14.0,967— 97 + = 98,5 Agiem”. 


3. Déterminons l'effort qui agit sur le manche à balai quand la pression P, 
est présente. 


Le rapport de transmission à, (appelé «coefficient de réversibilite») est 


L'effort qui agit sur le manche à balai : 
1 


h=ûüF=z 960 = 30 Rg. 


4. Déterminons l'effort agissant sur le manche à balai quand Is pression 
dans la servocommande est nulle. 


Dans ce cas, le rapport de transmission est 


L'effort sur le manche à balai f= if = 2 960= 210 kg, c'est-à-dire que 


la commande manuelle de l'avion à ce régime de vol est impossible et l’on 


doit prévoir une source auxiliaire de puissance en cas de panne du système 
hydraulique. 
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8 65. TRANSMISSIONS HYDRAULIQUES À MOUVEMENT ROTATIF 


Comme nous avons divisé les pompes en deux classes principa- 
les : les pompes à aubes et les pompes volumétriques, les transmis- 
sions hydrauliques à mouvement rotatif peuvent être, elles aussi, 
divisées en deux classes : les transmissions hydrodynamiques (à 
aubes) et les transmissions volumétriques ou bien, plus exactement, 
les transmissions volumétriques rotatives. C’est ces dernières trans- 
missions que nous allons étudier tout d’abord d'une manière plus 
détaillée. 

Les transmissions volumétriques rotatives se composent d'une 
ompe et d'un moteur hydraulique volumétrique rotatif appelé 
fout simplement moteur hy- 
draulique. Par sa conception, GT 
le moteur hydraulique est lui 
aussi une pompe transformée 
en moteur. Toutes les pompes 
volumétriques rotatives pos- » ; —— 
sèdent la propriété d'être ré- ‘? MIE 2 sortie 
versibles, c’est-à-dire qu'elles 
peuvent être aussi bien uti- 
lisées en qualité de pompes 
qu’en qualité de moteurs.Cela 
signifie que si l’on amène un 
liquide sous une pression suf- 
fisante à une pompe rotati- 
ve, son rotor se met à tour- 
ner et fournit un certain Fig. 174. Schéma d’une transmission 
travail. volumétrique rotative. 

L'avantage principal pré- 
senté par les transmissions hydrauliques à mouvement rotatif en 
comparaison avec les transmissions mécaniques habituelles consiste 
en la possibilité de variation progressive (sans étages) du rapport de 
transmission et en la transformation du couple comme nous le mon- 
trerons par la suite. 

Sur la fig. 174 est représente Îe schéma de ce que l’on appelle 
une transmission volumétrique rotative simple (commande hydrau- 
lique) qui comprend une pompe, un moteur hydraulique et un réci- 
pient contenant le liquide ainsi que les conduites qui relient ces 
éléments entre eux. Le récipient qui est introduit dans ce 
système est indispensable pour récupérer les fuites extérieures 
de liquide et les variations de volume du liquide dues aux 
changements de température et, aussi, pour diminuer le degré 
d’échauffement du liquide en cours de fonctionnement du systè- 
me. De plus, l'augmentation de la pression de l’air dans le 
récipient permet d'éliminer la cavitation à l’intérieur de la 
pompe. 


À sortie ETS P> entrée 
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La réalisation de transmissions hydrauliques à circuit fermé, 
c'est-à-dire sans introduction d'un réservoir dans le système de cir- 
culation principal, est possible. Cependant, dans ce cas, les condi- 
tions assurant le refroidissement du liquide sont moins bonnes et 
le récipient haute pression ou bien la pompe de gavage doivent 
être reliés à la conduite d'aspiration ainsi que nous l'avons montré 
pour une conduite à circuit fermé (voir la fig. 124). 

Considérons Îles équations principales qui se rapportent à une 
transmission hydraulique fonctionnant d'après le schéma que nous 
venons d'indiquer en désignant les grandeurs correspondant à la 
pompe par l’index 1 et celles qui correspondent au moteur hydrau- 
lique par l'index 2. 

Le débit utile de’ la pompe est égal au débit réel de liquide pas- 
sant à travers le moteur hydraulique, c'est-à-dire que 


Q,=Q,. (14.8) 


Passons maintenant des débits réels aux débits théoriques et 
tenons compte de ce que le débit réel du moteur hydraulique est 
plus élevé que le débit théorique car les fuites qui naissent dans le 
moteur hydraulique sont dirigées dans le même sens que le débit 
principal. À la place de la formule (14.8) nous aurons alors 


Qtha 
Nos ? 


ici : n,,— est le rendement volumétrique de la pompe ; 

n,— le rendement volumétrique du moteur hydraulique qu'il 
est convenu de déterminer différemment de n,, com- 
me le rapport du débit théorique au débit réel. 

Par conséquent, le rendement volumétrique total de la trans- 
mission hydraulique (n,.,) sera 
Motr = Moi oz — qe (14.9) 


ti” 


Qui Moi = 


En supposant que la pompe et le moteur hydraulique sont régla- 
bles, introduisons le coefficient de réglage # qui, pour les pompes et 
les moteurs hydrauliques à disposition excentrique du rotor, est 


égal à — (voir le $ 60) et, pour les machines hydrauiiques rotati- 


ves à pistons et à plateau (à bloc) incliné, à Ÿ Il est évident 
qu’au cours du processus de réglage des machines hydrauliques, les 
coefficients peuvent varier de 0 à 1. 

Alors, en exprimant les débits théoriques à l’aide des volumes 
utiles maxima W, des coefficients w et de la vitesse de rotation n, 


1 Au cas où les plongeurs sont inclinés d’un angle q par rapport à l’axe de 
rotation, sans commettre d'erreur importante, on peut exprimer le coefficient 
+ de la même manière. 
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nous obtenons 


Not = Win “DV, 1° (14.10) 
ici : £ est le rapport de transmission qui est égal à 
FL PP: Lo NON (14.10) 


Du fait de l’existence des pertes de charge dans les conduites qui 
réunissent entre eux la pompe, le moteur hydraulique et le récipient, 
la pression créée par la pompe (p,) est supérieure à la pression utile 
du moteur hydraulique (p,). Le rapport de la seconde pression à 
la première est appelé rendement hydraulique de la transmission 
hydraulique. c’est-à-dire que 


M=2. (14.11) 


Il faut savoir qu'ici (voir la fig. 171) 


Ps = Pen — Past 
P, = Pis — Pen: 


En soustrayant la première équation de la seconde, nous obte- 
nons 


P;— Pa = (Ps — Paen) + (P33— Pien) D Prr 


c'est-à-dire que la différence entre la pression créée par la pompe 
et la pression utile du moteur hydraulique est égale à la perte de 
charge totale dans les conduites (celles de refoulement, d’aspira- 
tion et de retour). 

Etablissons maintenant les équations énergétiques qui se rappor- 
tent à la pompe et au moteur hydraulique, c'est-à-dire exprimons la 
puissance consommée par la pompe (W,) et celle qui est fournie par 
le moteur hydraulique (W,). En tenant compte de la formule (12.4), 
nous aurons pour la pompe 


N,=Mo,= "ER, (14.12) 
o1'imi 


et, pour ‘le moteur hydraulique 
N,=M,0, = p,Q, Noam (14.13) 


avec les définitions suivantes : 
M — couples de rotation ; 
wo — vitesses angulaires de rotation ; 
n — rendements mécaniques qui tiennent compte du frotte- 
ment à l’intérieur des machines hydrauliques. 
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Le rendement hydraulique des machines hydrauliques rotatives, 
aussi bien des pompes que des moteurs hydrauliques, est en général 
supposé égal à l'unité, car les pertes les plus importantes parmi celles 
qui se produisent dans ces machines sont les pertes volumétriques et 
mécaniques: les pertes hydrauliques sont alors comprises dans les 
pertes mécaniques. 

En divisant la seconde équation par la première, déterminons la 
valeur du rendement total de la transmission hydraulique qui, 
d'une part, sera 


Me SM 7 (14.14) 


où k est le coefficient de transformation du couple. 
D'autre part, en tenant compte des formules (14.8) et (14.11) 
et en effectuant la même division, nous aurons 


tre = L o102 m1 m2 = MhtrMote mir —= Mh 12; (14.15) 


c'est-à-dire que le rendement total de la transmission hydraulique 
est égal au produit de ses rendements hydraulique, volumétrique et 
mécanique ou bien au produit des rendements hydraulique (qui 
tient compte des pertes de charge dans les lignes de communication) 
et totaux de la pompe et du moteur hydraulique. 

La valeur du rendement total des transmissions hydrauliques 
rotatives varie entre 0,7 et 0,85. 

Le réglage des transmissions hydrauliques dans le but de faire 
varier le rapport de transmission i et le coefficient de transformation 
du couple k peut être réalise par l'intermédiaire de l’un des procédés 
suivants : 

1) par réglage de la pompe, c'est-à-dire par variation de son 
excentricité ou bien de l'angle d’inclinaison du plateau (de son 
bloc); 

2) par réglage du moteur hydraulique, c'est-à-dire par variation 
de son excentricité ou bien de l'angle d’inclinaison de son plateau 
(de son bloc); 

3) par renvoi d'une partie du débit de la pompe à travers une 
soupape (réglage par étranglement). : 

Le plus souvent, on emploie le premier procédé de réglage cité 
et la transmission hydraulique se compose alors d'une pompe réglable 
et d’un moteur hydraulique non réglable. I1 peut s'avérer rationnel 
d'employer le second procédé comme complément du premier. 
Dans ce cas, les deux machines hydrauliques qui composent la trans- 
mission hydraulique doivent être toutes deux réglables. Le troi- 
sième procédé de réglage n'est pas avantageux et ne peut être em- 
ployé qu’en cas de fonctionnement de courte durée de la transmis- 
sion hydraulique. 
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L'exempie le plus important d'utilisation des transmissions 
hydrauliques volumétriques rotatives sur les avions est celui de la 
transmission hydraulique des réacteurs aux générateurs de courant 
alternatif à fréquence stable. Ces derniers doivent avoir une vitesse 
de rotation constante indépendamment des variations de la vitesse 
de rotation du réacteur et de la charge dans le réseau électrique. 
Dans ces conditions, la vitesse de rotation du moteur hydraulique 
qui est relié au générateur n,—const, tandis que la vitesse de rotation. 
de la pompe n, varie dans des limites plus ou moins grandes selon 
le type du réacteur. Par suite, le rapport de transmission de la 
transmission hydraulique doit varier régulièrement et automati- 
quement. 

Sur la fig. 175 est représenté le graphique de réglage de la trans- 
mission hydraulique considérée dans notre exemple, c'est-à-dire le 
graphique de variation des 
coefficients wÿ, etwp,, du débit 
Q et de la puissance W, (ainsi 
que du couple M.) pour des 
valeurs constantes de la pres- 
sion et de la vitesse de rota- 
tion n,, en fonction de la vi- 
fesse de rotation de l'arbre 
moteur (de la pompe) n.. 

La verticale 4A—À corres- 
pond au cas où les volumes 
de travail des deux machines 
sont maxima, c'est-à-dire 
quand 1#,=%,=1. A droite 
de la verticale ÀA—AÀ se trouve 
Fig. 175. Graphique de réglage d'une la région de réglage de la 

transmission hydraulique. pompe où le coefficient v, 

diminue suivant une loi hy- 

erbolique [voir la formule (14.10)] et à gauche de cette verticale, 

a région de réglage du moteur hydraulique où le coefficient 1, aug- 
mente suivant une loi linéaire. 

Le débit peut être déterminé à l’aide de l’expression suivante : 


Q=4%,Win,—q=1%,Win, +, 


et, par conséquent, sa variation doit être représentée sur le graphique 
de la fig. 175, pour p,=p,=p=const par une droite qui se brise 
sur la ligne A— À. Cela signifie qu’au cours du réglage de la pompe, 
le débit reste constant et qu’au cours du réglage du moteur hydrau- 
lique, il diminue linéairement. 

La variation de la puissance utile du moteur hydraulique W,, 
déterminée à l’aide de la formule (14.13) et en tenant compte des 
suppositions déjà faites, peut être représentée à peu près comme 


M0%)Q 


An, Fin 
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celle du débit, et la variation du couple. exactement comme celle 
de la puissance. 

La vitesse de rotation minimum de l'arbre moteur n,,, et la 
valeur minimum du coefficient +, correspondent à l'autofreinage du 
moteur hydraulique, c’est-à-dire à l'égalité M,=0. 

La vitesse de rotation maximum n,,,, et la valeur minimum du 
coefficient 4, correspondent à la limite de capacité de fonctionnement 
de la pompe du point de vue de sa vitesse de rotation. Pour les 
pompes rotatives modernes à plongeurs on peut admettre quen,.,,.= 
= 4 500 f/mn. | 

En appliquant l'équation (14,10) au régime de fonctionnement de 
la transmission hydraulique pour lequel p,=#,=1 et n,=(n,)A1 et, 
ensuite, au régime de vitesse de rotation maximum de la pompe 
HUE nous obtenons, après avoir divisé ces équations l’une par 
"autre: 


Rimax 


l 
(ñn;1)4 (Proton 


Ce rapport des vitesses de rotation est appelé diapason de réglage 
des vitesses de rotation à puissance constante. 

Si, comme c'est souvent le cas, nous supposons que n,=(n,) 
la même équation (14.10) nous donne 


maïs? 


Win 1 _W, 1! 
Pain = Gas do Pi do 
ou 
Mimax _ W, 
(n,)A4 E W; To 


Cela signifie que si nous voulons assurer un diapason de réglage 
à puissance constante égal, par exemple, à deux, le volume utile 
de la pompe doit être à peu près deux fois plus élevé que celui du 
moteur hydraulique. 

Il découle de ce que nous avons vu que le diapason de réglage 
des vitesses de rotation peut être élargi par réglage du moteur hy- 
draulique mais la puissance, dans ce cas, ne peut être maintenue 
constante. 

Outre la transmission hydraulique simple qui vient d’être décrite, 
pour l'entraînement des générateurs synchrones des avions on em- 
ploie encore ce que l’on appelle les transmissions hydrauliques diffé- 
rentielles qui se composent d’un mécanisme différentiel à engrenages 
et d’une transmission hydraulique. Au régime calculé, toute la puis- 
sance est transmise par voie mécanique par l'intermédiaire d’une 
transmission planétaire et la transmission hydraulique ne fonctionne 
pas. Quand la vitesse de rotation de l'arbre moteur s'écarte dans l'un 
ou l’autre sens de sa valeur calculée, la transmission hydraulique se 
met à fonctionner et ajoute le défaut ou bien éloigne le surplus de 
puissance. 
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$ 66. TRANSMISSIONS HYDRODYNAMIQUES 


Les transmissions hydrodynamiques (à aubes) sont la combinai- 
son d’une pompe centrifuge et d’une turbine hydraulique dont les 
rotors sont rapprochés au maximum et montés coaxialement dans 
un corps commun. 

Les transmissions hydrodynamiques se divisent en embrayages 
et variateurs hydrodynamiques. La différence principale existant 
entre ces deux genres de transmissions consiste en ce que la transmis- 
sion de puissance s'effectue dans les embrayages sans variation du 


) ) 


Fig. 176. Schémas de transmissions hydrodyna- 
niques. 


couple de torsion tandis que dans les variateurs, ce couple peut être 
augmenté ou bien diminué, c'est-à-dire transformé. 

Le schéma d'un embrayage hydrodynamique est représenté 
sur la fig. 176, a. où / est l'arbre moteur. 2—l'arbre mené, 3— le 
rotor de la pompe et 4— lé rotor de la turbine. La rotation du rotor 
de la pompe qui est rigidement fixé sur l'arbre moteur entraîne le 
déplacement du liquide vers la périphérie et son rejèt dans le rotor 
de la turbine. 

Le courant exerce une action dynamique sur les aubes du rotor 
de la turbine et transmet à l'arbre mené l'énergie qu'il a reçue dans 
le rotor de la pompe. Ainsi, à l’intérieur de la chambre de travail 
fermée de l'embrayage hydrodynamique se produit une circulation 
ininterrompue du liquide et la puissance est transmise d'un arbre 
à un autre sans que ces arbres soient reliés rigidement l’un à l’autre. 
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En faisant abstraction du frottement des surfaces externes des 
rotors contre le liquide, on peut admettre que les couples de torsion 
qui agissent sur les arbres moteur et mené sont égaux entre eux, 
c'est-à-dire que 

M,=M, (14.16) 


et, donc, le rendement de l'embrayage hydrodynamique n,, est 
déterminé par le rapport des vitesses de rotation : 


0 
Nn= per (14.17) 


La différence entre l'unité et le rendement d’un embrayage hy- 
drodynamique est appelée glissement relatif : 


S= I—n. 


En général, les embrayages hydrodynamiques sont conçus de 
telle sorte qu'à leur régime de fonctionnement calculé établi, le glisse- 
ment relatif s est très faible (24% environ) tandis que le rapport 
de transmission et le rendement n,, sont proches de l'unité. Cepen- 
dant, quand le couple transmis devient supérieur au couple calculé, 
c'est-à-dite en cas de surcharge de l'embrayage, le glissement aug- 
mente, la vitesse de rotation du rotor de la turbine et le rendement 
n diminuent. 

Au cas où il est nécessaire de réaliser une transmission de puissance 
avec variation du couple de torsion et avec un rapport de transmis- 
sion s’écartant considérablement de l'unité, le rendement restant 
assez élevé, on emploie un variateur hydrodynamique. Une des 
particularités des variateurs hydrodynamiques à aubes consiste en 
ce qu'entre les rotors de la pompe et de la turbine est installée une 
roue directrice fixe, c'est-à-dire une roue à aubes supplémentaire 
réunie rigidement au corps. Sur le schéma du variateur hydrodyna- 
mique (fig. 176, b), la roue directrice est désignée par le chiffre 5 
tandis que les autres éléments sont désignés de la même façon que 
sur la fig. 176,a. 

A la place de l'égalité (14.16), pour un variateur hydrodynamique 
nous avons 


M, +M = M,; 


ici : M,, est le couple de réaction naissant sur les aubes de la roue 
directrice. | 

De la façon dont nous avons écrit cette égalité, le couple M,, est 
positif au cas où, au cours de la transmission de puissance, le varia- 
teur hydrodynamique diminue sa vitesse de rotation et augmente 
son couple tandis que le couple M,, est négatif au cas contraire. 
Ainsi, dans le premier cas, la roue directrice augmente la rotation 
du courant créé par la pompe, ce qui entraîne l’augmentation de 
M, et, dans le second cas, diminue cette rotation. 
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Comme dans le cas des transmissions volumétriques rotatives, 
le rendement des variateurs hydrodynamiques peut être déterminé 
à l’aide de l'expression suivante !: 

Man; 
UE" ER Mr, 


ou bien, en tenant compte de (14.17) et en introduisant le coefficient 
de transformation du couple k, nous obtenons 
Nih — RTIeh 
Sur la fig. 177 sont représentées les courbes de variation du 
rendement d'un embrayage hydrodynamique (n,,) et d'un variateur 
hydrodynamique (n,,) pour k>1, en fonction du rapport des vitesses 


de rotation . . 


1 
La première de ces courbes est une droite, en accord avec la for- 
mule (14.17), tandis que la seconde est une courbe qui a un maximum 
Na »: : . 
pour égal environ à 0,5. 


3 e ° e 
La comparaison des courbes citées montre que les variateurs 


hydrodynamiques sont plus rentables que les embrayages hydrody- 
namiques pour des valeurs élevées du rapport de transmission à 


‘ n 
(pour de faibles valeurs de -?). Au ; 


1 
contraire, quand le rapport de 
transmission se rapproche de l'unité, ,, 
ce sont les embrayages hydrodyna- 
miques qui deviennent de plus en 

x . 06 
plus rentables. Cependant, l'avan 
tage principal des variateurs com- 
parativement aux embrayages hy- @4 
drodynamiques aux valeurs élevées 
du rapport de transmission £ con- ,, 
siste en leur capacité d'augmenter 
le couple. ce qui s'avère nécessaire 
dans un grand nombre de cas. 0 
On commence de plus en plus 
largement à employer les transmis- AL ue Courbes de rendement 
sions hydrodynamiques sur _les LL Re ne 
véhicules terrestres (automobiles, 
tracteurs, etc.) ainsi que sur les 
installations marines. Dans tous ces cas, il est très important d'ob- 
tenir, au démarrage, une augmentation du couple sur l'arbre mené 
par rapport à l'arbre moteur, ceci pouvant être assuré par un va- 
riäteur hydrodynamique. Au cours de l’accélération qui fait suite au 


Dans —> ! 


* Les transmissions hydrauliques à mouvement rotatif décrites au $ 65 
sont aussi des variateurs hydrodynamiques qui, il est vrai, appartiennent à une 
autre classe — celle des variateurs hydrodynamiques volumétriques. 
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démarrage, cette transmission diminue graduellement le rapport de 
transmission et, ensuite, assure la liaison directe entre les arbres 
moteur et mené ou bien la transformation automatique du variateur 
en embrayage hydrodynamique (transmission hydrodynamique com- 
plexe). Cette transformation peut être obtenue par solidarisation 
du rotor de la pompe (ou bien de la turbine) avec la roue directrice 
qui, alors, se met à tourner ensemble avec l’un ou l’autre de ces 
rotors. 

En technique aéronautique, les embrayages hydrodynamiques 
sont utilisés pour transmettre la rotation, à partir du starter, au 
rotor du turboréacteur. 


APPENDICE 


ÉQUATIONS DIFFÉRENTIELLES DU MOUVEMENT 
D'UN LIQUIDE PARFAIT ET INTÉGRATION 
DE CES ÉQUATIONS 


1. Etablissement des équations différentielles 
du mouvement d’un liquide parfait 


Démontrons que les équations fondamentales de l’hydrostatique 
et l'équation de Bernoulli pour les cas considérés peuvent être obte- 
nues par intégration des équations différentielles du mouvement 
d'un liquide parfait. Etablissons ces équations et, ensuite, intégrons- 
les pour les cas particuliers 
principaux d'équilibre et du 
mouvement des liquides. 

Dans un courant perma- 
nent de liquide parfait, choi- 
sissons un point quelconque 
M dont les coordonnées sont x, 
y et z (fig. 178). Au bout d'un 
espace de temps infiniment 
petit df, une particule Jiquide 
sera passée du point M en un 
point M'; désignons la dis- 
tance entre ces deux points ‘}, A bo Pétablierea | 

ar di et ses projections sur tis différentielles du ent “un 
es axes respectivement par liquide parfait. 
dx, dy et dz. Ainsi, le segment 
dl est un élément de la trajectoire qui, au cas où le mouvement du 
liquide est permanent, coïncide avec une des lignes de courant. 

Sur le segment di, en considérant ce segment comme une diago- 
nale, construisons un parallélépipède droit dont les arêtes sont 
parallèles aux axes du système de coordonnées et qui sont donc 
égales respectivement à dx, dy et dz et considérons le volume élé- 
mentaire de liquide ainsi obtenu. 

Etablissons les équations différentielles du mouvement du vo- 
lume de liquide considéré dont la masse est égale à o dx dy dz. 
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Supposons que les composantes de la force massique unitaire 
qui agit sur le liquide aux environs du point M sont égales à X, Y 
et Z. Alors, les forces massiques qui agissent sur le parallélépipède 
dans la direction des axes du système de coordonnées seront égales 
au produit de ces composantes par la masse du parallélépipède. 

Désignons la vitesse au point M par v et ses composantes par 
v,, L, et o,. Alors les projections de l'accélération peuvent être 
écrites sous la forme suivante : 

du, . du, dv, 
dt? df" dt 


Soit p la pression au point M. La pression p est une fonction des 
coordonnées x, y et z. Cependant, quand on passe du point M, par 
exemple, au point N (voir la fig. 178), seule la coordonnée x varie 
et sa variation dx est infiniment petite, ce qui fait que l’aügmenta- 
tion correspondante de la fonction p est égale à la différentielle 
partielle : 


Op 
3x dX: 
Donc, la pression au point V sera 
p+® dx. 

Les pressions qui agissent sur les autres points correspondants 
des faces perpendiculaires à l’axe ox, par exemple aux points W' 
et M’, diffèrent les unes des autres d'une même grandeur (avec une 
précision allant jusqu'aux infiniment petits des degrés supérieurs) : 

p—(p + dx)= — 8 dx. 


De ce fait, la différence des forces de pression qui agissent sur 
le parallélépipède dans la direction de l'axe x sera : 


ôp 
— dx dy dz. 


Ecrivons les équations du mouvement du parallélépipède en pro- 
jections sur les axes du Lu de coordonnées : 


e dx dy de PTE 2e = Xo dx dy dz © dx dy dz; 
o dx dy dz Ur = Yo dx dy de—Ÿ dx dy dz: 
o dx dy dz TE = Ze dx dy de — © dx dy de. 


Divisons chacun des termes de ces équations par la masse de l’élé- 
ment liquide ep dx dy d2. Nous aurons alors les équations du mouve- 
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ment du liquide qui se rapportent au point M : 


dt e dx’ | 

dv l op 

Lo — — — —, 

FT ty | (A. 1) 
A RES AR 

dt o 2° 


Ces équations furent obtenues pour la première fois en 1755 par 
L. Euler, c'est pourquoi elles sont appelées équations d’Euler. 

Les termes de ces équations représentent les accélérations corres- 
pondantes et la signification de chacune des équations est la sui- 
vante : l'accélération totale d'une particule liquide dans la direction 
de l'axe du système de coordonnées correspondant se compose de 
l'accélération des forces massiques et de l'accélération des forces de 
pression. 

Les équations d'Euler écrites sous cette forme sont applicables 
aussi bien aux liquides incompressibles qu'aux liquides compressi- 
bles ; elles sont applicables au cas où la seule force massique agissan- 
te est la pesanteur et au cas du mouvement relatif du liquide. Dans 
ce dernier cas, les grandeurs X, Ÿ et Z doivent comprendre les compo- 
santes du mouvement d'entraînement rectiligne ou bien rotatif. 

Pour le liquide au repos : 


d O4 de 
et les équations différentielles d'Euler prennent l'aspect suivant : 
NE 
x—+2=0; | 
DS 
ou 0; (A.2) 
l op 
ne 


Le système d'équations que nous venons d'obtenir est le système 
d'équations différentielles d'équilibre des liquides. 


2. Fonction de force. Surfaces de niveau 


Utilisons les équations différentielles pour éclaircir quelques 
questions touchant à l'équilibre des liquides. 

Multiplions chacune des équations du système (A.2) respecli- 
vement par dx, dy et dz, après quoi additionnons les équations 
obtenues, ce qui nous donne 


l /0 Ô (e) 
X dx+Y dy + Zdz= + (dx + Edy -% de). (A.3) 
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Le groupe de trois termes entre parenthèses du membre de droite 
de l'équation (A.3) est la différentielle totale exacte de la fonction 
p (x, y, 2), c'est-à-dire que 


ôp op ôp 
ax dX + dTz dz = dp, 
et l'équation (A.3) peut être écrite sous la forme suivante : 
X dx +Y dy +2 de=—dp. (A3) 


Ceci nous permet de conclure que le membre de gauche de l’équa- 
tion (A.3’) doit être la différentielle totale d’une certaine fonction 
U (x, y, 2). Cette fonction doit posséder la propriété suivante : ses 
dérivées partielles relatives aux coordonnées x, y et z doivent être 
égales respectivement à X, Ÿ et Z, c’est-à-dire que 

AU y. dU y. AU. 
Ze = À; à =}: 3 =2. 

La fonction U est appelée fonction de force. Comme on le sait 
d’après la mécanique théorique, cette fonction est égale au potentiel 
de force mais de signe contraire à celui de cette grandeur. 

Ainsi, nous pouvons conclure que l'équilibre d’un liquide n’est 
possible que sous l’action de forces massiques dérivant d'un poten- 
tiel. 

En introduisant la fonction ÜU dans l'équation principale (A. 3°), 
nous aurons 


aU ôu ou 
œ + dy += dz = dP: 
ou 
dU = + dp. (A.4) 


Après intégration sous une forme générale, nous obtenons 
p = QU +C. (A.5) 


Déterminons la constante d'intégration à l’aide des conditions 
aux limites ; supposons que pour U=U,, p=p, et alors 


p= Ps +Q(U —U,). (A.5) 


Convenons d'appeler surface de niveau la surface qui répond à 
la condition 
U (x, y. z)=0. 


Cette surface est encore appelée surface équipotentielle. Il découle 
des équations (A.4) et (A.5’) que tous les points d’une telle surface 
répondent à la condition 

dp =0 
ou 
P(X, y. z) = const. 
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Par conséquent, une surface de niveau est en même temps une 
surface isobarique. 

De plus, ce que nous venons de voir permet de conclure que la 
masse spécifique d’un liquide non homogène est une fonction de la 
pression. De ce fait, dans un liquide non homogène, les surfaces de 
niveau sont en même temps des surfaces à masses spécifiques égales. 
Cela signifie qu'un liquide non homogène en équilibre se dispose en 
couches d'égales masses spécifiques qui correspondent à ses surfaces 
de niveau. On se sert de cette propriété pour séparer les unes des 
autres les composantes de mélanges liquides non homogènes, ce qui 
est réalisé à l’aide de dispositifs appelés centrifugeuses. 

Introduisons la notion de force massique unitaire résultante j 
dont les projections sur les axes du système de coordonnées sont 
respectivement X, Ÿ et Z, c'est-à-dire considérons l'accélération 
totale conditionnée par l’action de toutes les forces massiques en un 
point donné. Ensuite, tenons compte de ce que les grandeurs dx, dy et 
dz sont les projections du segment ‘infiniment petit d! qui est égal 
à la distance entre deux points voisins M et M” (voir la fig. 178). 

Tout ceci permet d'écrire l’égalité suivante : 


X = j cos (j, x); Y = jcos(j; y); Z=j cos (j, 2) 
de même que 
/M M 7 
dx = di cos (dl, x); dy = dl cos (dl, y); dz = dl cos (dl, z). 


Maintenant, en nous servant de la formule permettant de détermi- 
ner le cosinus de l’angle formé par deux droites dans l'espace, nous 
obtenons 


X dx + Y dy +Z dz= jdl cos (j, dl) = du. 


Introduisons l'expression pour dÜU que nous venons d'obtenir 
dans la formule (A.4) et déterminons dp : 


dp = Qj dl cos j; dt). (A.6) 


La formule (A.6) montre que l'augmentation de pression est maxi- 
mum dans la direction de la force unitaire résultante j, car dans ce 


cas, cos (j, di) est égal à l'unité. 
Pour n'importe quel segment dl appartenant à une surlace de 
niveau, l'accroissement dp est nul. Mais, dans le cas général, j et dl 


7 
ne sont pas nuls et, par conséquent, cos (j, dl) =0, c'est-à-dire que la 
résultante des forces massiques est dirigée normalement aux surfaces 
de niveau. 

En utilisant cette propriété des surfaces de niveau, il est facile 
de déterminer la position de la surface libre d'un liquide au cas où 
en plus de la pesanteur, elle est soumise à l’action d’autres forces 
massiques. | 
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3. Intégration de l'équation différentielle d'équilibre d’un liquide 


Intégrons l'équation différentielle d'équilibre des liquides écrite 
sous la forme (A.3”) ou bien (A.6) dans les trois cas particuliers que 
nous avons considérés aux chapitres II et 111, c’est-à-dire pour le 
cas particulier principal d'équilibre d’un liquide sous l'action de la 
pesanteur et pour deux cas d’équilibre relatif. 

1. Supposons que la seule force massique agissant sur le liquide 
soit la pesanteur. En dirigeant l’axe Oz verticalement vers le haut, 
nous aurons : 


X=0;, Y=0, Z= —-g. 


Après avoir introduit ces valeurs dans l'équation (A.3'), nous 
obtenons 


d 
— gdz = Te 
ou 
dp = —@gdz = —"ydaz. 
Après intégration, nous aurons 
p= —Yz+cC. 


Déterminons la constante d'intégration à partir des conditions 
à la surface libre où, pour z=2,, p=p, (voir la fig. 6) ; donc 


C=p,+7Y2. 
Ceci nous donne 
p=p,+{(z—2)Y 
ou 


P=P, +hY. 


Ainsi, nous arrivons à l'équation fondamentale (2.2) que nous 
avions obtenue d’une autre façon au $ 6. 

2. Supposons que le liquide se trouve dans un récipient qui se 
déplace en ligne droite avec une accélération constante, c'est-à-dire 
que le liquide se trouve en repos relatif considéré au $ 11. Dans ce 
cas, il est commode de se servir de l’équation écrite sous la forme 
(A.6) en choisissant la direction de / de telle façon qu'ellesoit paral- 
lèle à la résultante unitaire des forces massiques j (voir la fig. 19). 

Dans ce cas. nous aurons 


cos (j; dl)=0 
et par conséquent: 
Après intégration, nous obtenons 
p = Qjl +C. 


276 


Etant donné que, pour {=0, p=p,, C=p,, nous obtenons 
finalement l'équation (3.1) que nous connaissons déjà : 

p=p, + jel. 

3. Supposons que le liquide se trouve dans un récipient qui 
tourne autour de son axe vertical avec une vitesse angulaire cons- 
tante w, c’est-à-dire que le liquide se trouve au repos relatif consi- 
déré au $ 12. En plaçant l'origine des coordonnées au centre du fond 
du récipient et en dirigeant l'axe Oz verticalement vers le haut, 
nous aurons 


X = w’r cos (r! x) = @'X; 
Ÿ = w'r cos (r y) = &y; 


Après avoir introduit ces valeurs dans l'équation (A.3’) d'équi- 
libre, nous obtenons 


&oxdx + w*ydy — gdz _ 
ou 
dp = T &w” (xdx + ydy) — Ydz. 
En tenant compte de ce que 
xdx +-ydy = d (5) , 
après intégration, nous aurons 
p = Dur —vz +C. 


Pour r—0 et z=h, p=p, et, par conséquent : 


C=p,+hy. 
De ce fait, nous obtenons finalement 
p=p,+yh—2)+ Lo. (A.7) 


L'équation de la surface libre du liquide peut être obtenue en 
introduisant p=p, dans l'équation (A.7). Après simplifications et 
transformations, nous aurons 


ceci coïncidant exactement avec la formule (3.2) déjà obtenue. 

En faisant abstraction dans la formule précédente de la pesanteur 
(Z=0) et en déterminant la constante d'intégration à partir de la 
condition que, pour 7=7,, p=p,, nous obtenons la formule (3.3) 
que nous connaissons déjà, c'est-à-dire : 


P=P + YU) 


4. Intégration des équations différentielles 
du mouvement des liquides 


En considérant le mouvement permanent d'un liquide, multi- 
plions chacune des équations du mouvement (A.1) par la projection 
correspondante du déplacement élémentaire, c'est-à-dire par 


dx=u,dt; dy=u,dt; dz=u,dt. 
Après avoir additionné les équations ainsi obtenues, nous aurons 
l /op op ôp 
X dx +Y dy+2Zdz—— (dx + dy + de) = 
= V, du, + v,du, + u,du.. 


En tenant compte de ce que 
u,du,= d (=) : 
u,du,=d (+) 


(+) 
v,dv,=d|— 


vx +uy+u:= 0", 
nous pouvons écrire l'équation précédente sous la forme suivante : 


Xdx+Y dy+Zd=dp+d(s), (A.8) 
ou bien: 
| uv! 
du=—dp+d(S). 


Procédons à l'intégration de cette équation pour le cas particu- 
lier, le plus important, du mouvement d'un liquide parfait quand la 
seule force massique agissant sur le liquide est la pesanteur et, aussi, 
pour les deux cas déjà considérés du mouvement relatif. 

1. Dans le premier cas, l’axe Oz étant dirigé verticalement vers 
le haut, nous aurons 


X=0;, Y=0;, Z= —g. 


Après avoir introduit ces valeurs dans l'équation (A. 8), nous 
obtenons 


gdz += dp+d(5)=0. 
ou 
dz dp+d(s)=0. 
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Etant donné que pour les liquides incompressibles y—const, 
l'équation précédente peut être écrite sous la forme suivante : 


d (2+2+2)=0. 


Cette équation signifie que l'accroissement de la somme des 
trois termes en parenthèses obtenu par déplacement le long d’une 
ligne de courant (d’une trajectoire) est nul. Par conséquent, nous 
pouvons conclure que le groupe de trois termes cité est une grandeur 
constante le long d’une ligne de courant et, donc, le long d’un filet 
élémentaire, c'est-à-dire que 


p , 
2 + T7 2% — Const. 
Cette équation est l'équation de Bernoulli pour un filet de liquide 
parfait que nous avions obtenue au $ 15. 


Etant écrite pour deux sections d’un filet, cette équation prend 
l'aspect (4.12) que nous connaissons déjà : 


Pi u, _ Ps v, 

ÉTAT DE. 
2. Supposons que le liquide se déplace dans un canal qui à son 
tour se déplace dans l’espace avec une accélération constante a 
(fig. 104). Alors, sur toutes les particules liquides agira une force 


massique unitaire j” de valeur égale à l'accélération a, mais dirigée 
en sens inverse. En désignant les composantes de cette force par 


je jy €t is 
nous avons : 
X= js V=in Z=i-8. 
Alors, l’accroissement de la fonction de force sera 
dU = j dx + j,dx + (j:— g) d2 
et l'équation (A.8) peut être écrite sous la forme suivante: 
U .! .’ ] u* 
dx + j, dy + (j:— g) dz a: dp + d (5) - 
Après intégration et transformations simples, nous aurons 
uv’ .! 0 nu 
2H + — x + jy + je2)= const. 


En écrivant cette équation pour deux sections d’un filet dont 
les coordonnées des centres de gravité sont respectivement x,, y,, z, 
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Xe Ya Zy On obtient 


l 
Ÿ Cr £ (x, + jy, + jee, )= 


Pa e, ] 
= ++ 9 — — (jxx, + jyÿs + j22 2)» 
ou 


ici H,, est la hauteur d'inertie: 


din = (x, nr 2 He (2 — 2;), 
ou 


L,— étant la longueur de la projection de l'élément du filet 
considéré dans la direction de l'accélération a, c'est-à-dire 
la distance entre deux points dont les coordonnées sont 
respectivement x,, y,. 2, et x,, y,, z,. Nous avions obtenu 
ce même resultat au & 40. 

3. Supposons que le canal dans lequel s'écoule le liquide tourne 
autour d’un axe vertical avec une vitesse angulaire constante w 
(fig. 105). Alors 

X=@0'x, Y=owy, Z= —pg 


et l'équation (A.8) prend l'aspect suivant : 


: _ ot 
w"xdx + wydy — gdz = 5 dp+d(), 


wd(T)-gdz=dp+a(s). 


Après intégration et transformations, nous obtenons 


u?  w?r? 
247 ra gg const, 
ou 
z, + À tapez, +84 LL AH 
ici 
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Ainsi, nous arrivons à la formule (10.3) que nous avions établie 
au $ 40. 

Tout ceci nous montre que les équations générales d'équilibre 
et de mouvement d’un liquide parfait que nous avions obtenues 
précédemment en considérant directement les phénomènes physi- 
ques correspondants peuvent être établies d'une manière plus 


stricte, par intégration des équations différentielles générales 
d'Euler. 
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